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RÉSUMÉ 
Les applications de réfrigération sont aujourd’hui majoritairement réalisées par des machines 
à compression alimentées en électricité. Animées à partir d’une source chaude, l’utilisation 
de machines à absorption permet d’utiliser très peu d’électricité comparée à une machine à 
compression et d’utiliser des réfrigérants écologiques. Le faible coefficient de performance 
et le coût élevé de ces machines est compensé par l’utilisation de rejets thermiques industriels 
destinés à être rejeté dans l’environnement et donc considérés comme gratuits.  
Le but de cette étude est de modéliser une machine à absorption hybride, utilisant le couple 
de fluide eau et ammoniac, en y ajoutant un compresseur ou booster dans la zone haute 
pression du circuit et d’évaluer ses performances. Cette modification crée une pression 
intermédiaire au désorbeur permettant de diminuer la température des rejets thermiques 
exploitables. Une température de rejets réutilisable de 50°C, contre 80°C actuellement, 
ouvrirait alors la voie à de nouvelles sources communes d’énergie. 
Le logiciel ASPEN Plus de simulation des procédés a été choisi afin de modéliser en régime 
permanent le système. Le modèle est en partie validé par l’étude expérimentale d’une 
machine à absorption commerciale de 10kW pour des applications de climatisation. Cette 
machine est située au Laboratoire des Technologies de l’Énergie d’Hydro-Québec.  
Ensuite, une étude de design permet de montrer, à puissance de réfrigération constante, les 
impacts bénéfiques de la technologie hybride sur le rendement exergétique, mais également 
sur la taille globale des échangeurs nécessaires. La technologie hybride est alors analysée 
économiquement face à une machine à absorption chauffée au gaz pour montrer sa 
rentabilité. 
 
Mots clefs : absorption, compression, cycle hybride, réfrigération eau-ammoniac, validation 
expérimentale, modélisation, analyse exergétique, analyse économique 
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CHAPITRE 1: INTRODUCTION 
1.1 Mise en contexte 
La grande majorité des énergies utilisées dans les secteurs industriels et domestiques 
proviennent de sources d’énergies fossiles telles que le pétrole et le charbon (International 
Energy Agency 2015). Ces réserves naturelles se raréfiant, il faut continuellement trouver de 
nouvelles ressources toujours plus difficiles à extraire, multipliant ainsi les problèmes 
environnementaux liés au forage et au transport. L’augmentation de la population, de la 
demande énergétique mondiale et du coût énergétique rendent ces ressources jusqu’alors 
difficiles d’accès maintenant concurrentiels. 
La réduction de l’impact écologique des activités humaines proviendrait ainsi d’une 
transition énergétique vers des ressources naturelles renouvelables et de l’amélioration de 
l’efficacité énergétique dans les procédés industriels actuels. Une optimisation des procédés 
permettrait d’avoir des résultats importants sans prendre de gros risques industriels liés à une 
transition énergétique et technologique de rupture. 
Parmi les procédés consommateurs d’énergie, le refroidissement est un besoin universel 
autant dans la nécessité de climatiser les bâtiments que de conserver les aliments. Il reste 
cependant certaines régions pauvres où des quantités massives de nourritures doivent être 
jetées par manque de capacités de stockage réfrigéré (Figure 1.1). 
  
Figure 1.1 : Répartition du gaspillage alimentaire par secteur (Gittus 2015) 
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L’International Institute of Refrigeration a estimé qu’environ 15% de toute l’électricité 
produite mondialement est utilisée pour la réfrigération et les applications de climatisation. 
Ces dernières seraient responsables de 45% de la consommation énergétique des habitations 
et des bâtiments commerciaux dans le monde (Choudhury et al. 2010).  
Cette application est aujourd’hui majoritairement réalisée à l’aide de machines à 
compression. Celles-ci sont légères et offrent un fort Coefficient de Performance (COP) en 
utilisant l’énergie électrique pour comprimer un fluide, le faisant s’évaporer et se condenser 
dans un cycle fermé. Cependant l’énergie électrique est une énergie de grande qualité, chère 
et qui provient aujourd’hui à plus de 80% de sources non renouvelables contribuant au 
réchauffement climatique (Fong et al. 2010). De plus, un grand nombre de réfrigérants de la 
famille des fluides frigorigènes fluorés jusqu’alors utilisés sont progressivement interdits du 
fait de leur fort coefficient de réchauffement climatique (GWP) ou de destruction de la 
couche d’ozone (ODP) (Energie-Plus 2015). 
1.2 Définition du projet de recherche 
Une alternative, utilisée depuis le début du siècle pour la réfrigération, est de réutiliser les 
rejets thermiques industriels afin d’actionner une machine à absorption. Cette technologie 
était grandement rependue dans les années 80 (Figure 1.2) où la technologie s’imposait dans 
le domaine de la réfrigération (Lazzarin et al. 1996). Les rejets thermiques produits par de 
nombreux procédés industriels sont généralement considérés comme des contaminants et 
simplement rejetés dans l’environnement. La source chaude motrice deviendrait donc une 
source gratuite d’énergie de faible qualité (Gouvernement du Québec 2015).  
Un grand nombre d’industries alimentaires, métallurgiques, pétrolières, incinératrices, 
imprimeries, centres de données… couplent ces deux conditions : un besoin de réfrigération 
à proximité de forts rejets thermiques de machines industrielles (Johnson-Controls 2008). 
Une application semblable leur permettrait des économies énergétiques conséquentes. Sans 
compter que toute industrie ou infrastructure peut disposer de chaleur grâce à l’installation 
de panneaux solaires thermiques. Cette technologie est particulièrement appropriée aux 
régions éloignées ou disposant d’une énergie électrique limitée et chère (Aman et al. 2014). 
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Figure 1.2 : Historique des ventes de machines à absorption selon 3 modèles (10,5, 14, 
17,5 kW) (Lazzarin et al. 1996) 
Cependant, les machines à absorption actuelles sont généralement limitées à des rejets 
thermiques supérieurs à 80°C (Le Lostec 2010; Jakob 2008), les températures inférieures 
étant aujourd’hui perdues faute de technologie adéquate. Le présent projet a pour but de 
diminuer la température minimum réutilisable par une machine à absorption afin de réutiliser 
les rejets thermiques basse température. 
1.3 Objectif du projet de recherche 
L’objectif principal est de diminuer la température nécessaire au fonctionnement d’une 
machine à absorption fonctionnant à partir du couple de fluide eau ammoniac en utilisant un 
compresseur ou booster. Ce compresseur situé entre le désorbeur et le condenseur, voir cycle 
traditionnel Figure 1.3, dans la partie haute pression du cycle augmenterait la quantité de 
réfrigérant désorbé à température de source motrice égale. Une consommation électrique du 
compresseur bien inférieure à celle d’une machine à compression à puissance de réfrigération 
égale est attendue. Combiner les cycles à absorption et à compression en une machine hybride 
permet de dépasser les désavantages de chacune des technologies (Berlitz et al. 2001). 
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Figure 1.3 : Schéma du machine à absorption chauffé au solaire thermique (Cengel & 
Boles 2011) 
La modélisation sert à démontrer la faisabilité théorique du système en établissant les 
conditions de fonctionnement de cette configuration et en les analysant. Pour cela, un modèle 
numérique de design d’une machine hybride est mis en place, ce modèle est en partie validé 
grâce à une étude expérimentale sur une machine à absorption traditionnelle au Laboratoire 
des Technologies de l’Énergie (LTE). Aucune fabrication de prototype n’est envisagée du 
fait de la présence d’ammoniac dans la machine rendant la manipulation dangereuse, du coût 
des composants, de la compacité de cette machine de série et du temps imparti. Les résultats 
sont ensuite analysés exergétiquement et économiquement pour montrer l’efficacité de cette 
nouvelle machine face à une machine à absorption traditionnelle. 
1.4 Contributions originales 
Peu d’études sur les machines à absorption hybrides ont déjà été effectuées. La plupart 
d’entre elles se portent plutôt sur le système avec compresseur dans la zone basse pression. 
De plus l’étude présente est originale, car elle prend en compte la pureté du réfrigérant 
produit dans le désorbeur. Des baisses de performances importantes sont mesurées en cas de 
dégradation de cette qualité (Fernández-Seara & Sieres 2006), c’est pourquoi toutes les 
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machines utilisant le couple de fluide eau et ammoniac sont équipées d’un indispensable 
système de rectification. Modifier les conditions dans le désorbeur permettrait d’enlever la 
colonne de rectification des machines à absorption eau et ammoniac. 
1.5 Plan du document 
Tout d’abord, un état de l’art présente les technologies actuelles touchant la réfrigération et 
la réutilisation des rejets thermiques basses températures, les machines à absorption de 
manière générale et les études hybrides absorption/compression déjà effectuées. 
Ensuite l’étude expérimentale et le traitement des résultats obtenus sont détaillés avant de 
présenter le fonctionnement de la simulation.  
Pour finir, l’article permet de présenter le modèle de la machine hybride, ses avantages de 
fonctionnement et les analyses exergétiques et économiques qui en découlent. 
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Chapitre 2:  ÉTAT DE L’ART : ABSORPTION 
2.1 Systèmes de réfrigération concurrents 
2.1.1 Réfrigération dominante : machine à compression mécanique 
Aujourd’hui la majorité des applications de réfrigération sont réalisées par des cycles à 
compression électrique. L’électricité est une énergie de haute qualité et chère cependant ces 
machines sont peu chères à l’achat et permettent de contrôler la puissance de réfrigération. 
Elles concernent autant la réfrigération industrielle (incluant les supermarchés) que la 
réfrigération résidentielle (climatisation, réfrigérateur, congélateur). Cependant elles ont 
longtemps utilisé des fluides peu écologiques à forts impacts de réchauffement climatique 
(GWP) et destructeurs pour la couche d’ozone (ODP). La recherche de nouveaux fluides 
inoffensifs pour l’environnement est une problématique majeure pour cette technologie. 
Un cycle à compression est représenté sur la Figure 2.1 (Walhin 2008). Il est composé d’une 
compression (1-2) de la vapeur de réfrigérant. Celle-ci est ensuite désurchauffée (2-3), 
condensée à température constante (3-4) puis sous-refroidie (4-5) par un ou plusieurs 
échangeurs de chaleur. Le liquide subit alors une détente isenthalpique (5-6) dans une valve 
de détente. En (6) le réfrigérant est un mélange de liquide et de vapeur. Le liquide est ensuite 
évaporé à la température de réfrigération souhaitée avant de subir une surchauffe (1). Le débit 
de réfrigérant évaporé, le taux de vapeur initial (6) et la surchauffe (1) dans l’évaporateur 
déterminent la puissance de réfrigération de la machine. 
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Figure 2.1 : Diagramme log(P)-h d’un cycle à compression (Walhin 2008) 
Le coefficient de performance (COP) de ces équipements, qui peut être supérieur à 3, est 
donné par la formule ci-dessous : 
 𝐶𝑂𝑃 =
𝑝𝑢𝑖𝑠𝑠𝑎𝑛𝑐𝑒 𝑢𝑡𝑖𝑙𝑒 à 𝑙𝑎 𝑠𝑜𝑟𝑡𝑖𝑒
𝑝𝑢𝑖𝑠𝑠𝑎𝑛𝑐𝑒 é𝑙𝑒𝑐𝑡𝑟𝑖𝑞𝑢𝑒 𝑑𝑢 𝑐𝑜𝑚𝑝𝑟𝑒𝑠𝑠𝑒𝑢𝑟
 
(2.1) 
 𝐶𝑂𝑃 =
𝑄𝑒𝑣𝑎
𝑊𝑐𝑜𝑚𝑝
 
(2.2) 
 
2.1.2 Système avec éjecteurs 
Les cycles à éjection sont des cycles à récupération de rejets thermiques pour des applications 
de réfrigération, ils sont donc directement en concurrence avec les machines à absorption. 
L’éjecteur a pour but de remplacer un détendeur ou un compresseur en utilisant le travail de 
détente pour comprimer un gaz. La géométrie se divise en 3 zones, voir Figure 2.2. Dans la 
chambre de succion le flux primaire à haute pression est accéléré dans un convergent. Cette 
accélération du fluide entraîne une chute de pression statique permettant d’aspirer le flux 
secondaire. Les deux flux se mélangent alors et une onde de choc se produit. Dans le 
diffuseur, le mélange est décéléré, la section divergente augmentant la pression statique. La 
pression de sortie est supérieure à la pression du flux secondaire (Khennich et al. 2014). 
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Figure 2.2 : Schéma représentant les trois sections d’un éjecteur à une phase 
(Khennich et al. 2014) 
Certains cycles à éjection ne comportent aucune pièce mécanique (sauf la pompe), voir 
Figure 2.3, il n’y a donc pas d’usure, pas de lubrification à l’huile nécessaire et par 
conséquent peu d’entretien. De plus, le cycle est plus compact qu’une machine à absorption. 
Cependant il reste peu connu avec des réfrigérants encore mal déterminés et un COP 
inférieur. De plus une petite variation de l’orifice primaire à un gros effet sur les 
performances, le design reste donc sur mesure à chaque machine même si une pompe à 
vitesse variable peut l’aider à s’adapter dynamiquement. Ainsi le marché est plus enclin aux 
machines à absorption disposant déjà de catalogues standardisés et avec de meilleures 
performances. 
 
Figure 2.3 : Schéma d’un cycle à éjecteur (CanmetÉNERGIE 2009) 
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Cependant ces technologies peuvent travailler conjointement, des cycles hybrides sont en 
train d’être développés couplant des éjecteurs dans des machines à absorption permettant 
d’améliorer les performances de ces dernières. Par exemple le système représenté à la Figure 
2.4 sert à maintenir une plus haute pression à l’absorbeur qu’à l’évaporateur (Srikhirin et al. 
2000). Cette configuration est similaire au cycle hybride avec compresseur dans la zone basse 
pression étudié section 2.4.2. 
 
Figure 2.4 : Exemple d’utilisation d’un éjecteur pour augmenter le COP  
(Srikhirin et al. 2000) 
2.2 Machines à absorption actuelles 
2.2.1 Définition et historique 
La réfrigération par sorption est la méthode dominante pour produire du froid en utilisant une 
source de chaleur. «L’absorption est le procédé dans lequel une substance en une phase est 
incorporée dans une deuxième en une phase différente, par exemple un gaz étant absorbé par 
un liquide. L’adsorption réfère à l’utilisation d’un solide pour adhérer ou coller des ions et 
molécules d’une autre substance sur sa surface » (Deng et al. 2011). Ces procédés sont utilisés 
pour effectuer une compression thermique plutôt que mécanique du réfrigérant. Les 
principales différences entre les deux méthodes sont à rechercher dans la nature des sorbants 
et la durée des cycles. L’absorption est de manière générale exothermique alors que la 
désorption est endothermique nécessitant donc un apport d’énergie. Cet apport provient du 
rejet thermique. 
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En 1859, Ferdinand Carré introduisit la première machine à absorption utilisant de l’eau et 
de l’ammoniac. Des machines basées sur son brevet furent utilisées pour faire de la glace et 
stocker de la nourriture. Aujourd’hui seulement 2% des pompes à chaleurs installées en 
industrie sont des machines à absorption (Borgås 2014).  
2.2.2 Fonctionnement général 
Les machines à absorption sont activées thermiquement et sont composées d’une partie 
motrice et d’une partie réfrigérant. La partie réfrigérant est composée d’un évaporateur, d’un 
condenseur et d’un détendeur dans lesquels circule le fluide frigorigène afin de produire un 
effet frigorifique tout comme dans une machine à compression. La partie motrice est 
composée d’un absorbeur, d’un désorbeur ainsi que d’une pompe et d’un détendeur. Ces 
composants ont pour but de comprimer la vapeur d’ammoniac basse pression sortant de 
l’évaporateur avant qu’elle ne retourne dans le condenseur. Une compression mécanique du 
réfrigérant à l’état gazeux n’est donc plus nécessaire dans ce cycle de réfrigération. La 
pompe, ne compressant plus qu’un liquide, nécessite bien moins d’énergie, car cette 
compression est moins génératrice d’entropie (Bejan 2006).  
La machine à absorption principalement étudiée dans ce rapport est dans une de ses 
architectures les plus simples, sous forme d’une machine mono étagée qui sera nommée 
machine traditionnelle, voir (Figure 2.5). 
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Figure 2.5 : Schéma d’une machine à absorption simple étage 
 11 
L’efficacité d’une machine à absorption est mesurée par son coefficient de performance 
(COP), celui-ci est compris entre 0,5 et 0,7 en fonction de la qualité des rejets thermiques, 
dans lequel on néglige souvent le travail de la pompe. La formule de calcul est la suivante : 
 𝐶𝑂𝑃 =
𝑝𝑢𝑖𝑠𝑠𝑎𝑛𝑐𝑒 𝑢𝑡𝑖𝑙𝑒 à 𝑙𝑎 𝑠𝑜𝑟𝑡𝑖𝑒
𝑝𝑢𝑖𝑠𝑠𝑎𝑛𝑐𝑒 𝑝𝑟𝑖𝑚𝑎𝑖𝑟𝑒 𝑒𝑛 𝑒𝑛𝑡𝑟é𝑒 + 𝑝𝑢𝑖𝑠𝑠𝑎𝑛𝑐𝑒 é𝑙𝑒𝑐𝑡𝑟𝑖𝑞𝑢𝑒 𝑑𝑒 𝑙𝑎 𝑝𝑜𝑚𝑝𝑒
 
(2.3) 
 
 𝐶𝑂𝑃 =
𝑄𝑒𝑣𝑎
𝑄𝑑𝑒𝑠 + 𝑊𝑝𝑜𝑚𝑝𝑒
 
(2.4) 
Cette technologie est fiable (Lazzarin et al. 1996) et très silencieuse contrairement aux 
machines à compression. De manière générale le rejet thermique exploité détermine 
l’application de la machine à absorption. Pour des rejets à basse température, soit de l’ordre 
de 70 à 100 °C (cas du solaire thermique), la machine à absorption est utilisée pour la 
climatisation : maintien de la température (10 à 20°C) d’un local pour des raisons de bien-
être ou des raisons techniques. Pour des rejets thermiques à plus haute température, soit au-
dessus de 100°C environ, la machine peut être utilisée pour de la réfrigération plus basses 
températures (Le Lostec 2010) comme de la congélation alimentaire.  
2.2.3 Machines à absorption plus élaborées 
Des designs plus élaborés ont été mis en place afin de s’adapter à des contextes particuliers 
ou à augmenter le COP des machines à absorption. 
La technologie du GAX (Generator Absorber heat eXchanger) sert à diminuer l’énergie à 
fournir au désorbeur tout en diminuant celle à évacuer à l’absorbeur dû à la réaction 
exothermique s’y déroulant. L’installation d’un échangeur entre ces deux éléments n’est 
possible que si la température en entrée de l’absorbeur (8) est très supérieure à celle en entrée 
du désorbeur (5) (Le Lostec 2010).  
Les cycles à plusieurs étages sont plus chers à produire dû à la multiplication des composants 
dans la machine et nécessitent une source de chaleur à plus haute température. Cependant les 
cycles double étage, comme montré Figure 2.6, offrent un meilleur COP jusqu’à 1,2 
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(Figueredo et al. 2008), que les machines simple étage d’environ 0,6, et permet de diminuer 
la température à l’évaporateur. Le principe est d’ajouter un étage supplémentaire alimenté à 
haute température dont les rejets de température alimenteront ensuite un étage inférieur. Ils 
peuvent être utilisés directement avec des gaz d’échappement très chauds permettant de 
fournir, en plus de la réfrigération, un courant d’eau chaude à une température intermédiaire 
(Johnson-Controls 2008). 
Temperature
Condenseur 1
Desorbeur 1
AbsorbeurEvaporateur
Pompe 1
Condenseur 2 Desorbeur 2
Pompe 2
Qcond
QabsQeva
Qdes
 
Figure 2.6 : Schéma d’une machine à absorption double étage 
2.2.4 Différents couples de fluides utilisés 
Dans un cycle à absorption, un réfrigérant et un absorbant sont une paire de fluides qui 
travaillent ensemble. Les deux fluides doivent respecter un certain nombre de conditions pour 
les rendre compatibles (Florides et al. 2003) : 
 Le réfrigérant doit être plus volatil que l’absorbant pour qu’il soit séparé facilement 
par chauffage.  
 Le réfrigérant doit aussi avoir une forte affinité avec l’absorbant dans les conditions 
d’opération de la machine. Cela permet de faire circuler moins d’absorbant pour le 
même effet frigorifique et donc d’avoir une machine plus compacte. Cependant cela 
peut aussi entraîner une difficulté pour les séparer.  
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 De même, une forte chaleur latente de vaporisation du réfrigérant réduira les débits 
dans la machine pour une puissance frigorifique constante.  
 Les deux fluides doivent avoir des pressions de fonctionnement peu élevées évitant 
d’utiliser des équipements trop résistants et diminuant la puissance nécessaire de 
pompage et les pertes de charge.  
 Enfin on peut citer comme autres critères déterminants : une certaine stabilité et une 
absence de phase solide des composants dans les conditions d’opération, une 
corrosion la moins élevée possible pour la durabilité de la machine, une non-toxicité 
et une non-inflammabilité.  
Pour une température d’évaporation du réfrigérant de 5 à 10°C, soit de la climatisation, le 
couple eau-bromure de lithium est souvent utilisé. Dans ce premier cas, l’eau est le réfrigérant 
et le bromure de lithium est l’absorbant qui récupérera donc la vapeur d’eau. Ces fluides ne 
sont ni toxiques, ni dangereux pour l’homme, ni polluants (Asdrubali & Grignaffini 2005). 
La température requise au générateur par ce couple de fluide est relativement faible de l’ordre 
de 75 à 120°C, ce qui la rend habituellement utilisée pour les applications de climatisation 
solaire. De plus, l’eau a une très forte chaleur de vaporisation permettant une faible 
circulation et le meilleur COP des machines à absorption et la machine ne nécessite pas de 
système de rectification. Le principal inconvénient de cette technologie étant que l’eau peut 
geler aux alentours de l’évaporateur en cas de réfrigération à trop basse température. La faible 
pression d’opération (sous-atmosphérique) ainsi que des phénomènes de cristallisation de la 
solution eau-bromure de lithium sont également des contraintes à prendre en compte lors de 
l’utilisation et de l’entretien de ces équipements. Ainsi cette technologie se cantonne donc 
principalement à des applications de climatisation de tailles moyennes et résidentielles 
(Florides et al. 2003).  
Pour des températures de froid descendant en dessous de 0°C, le couple eau-ammoniac est 
plus généralement employé. Dans cette seconde configuration, l’eau devient absorbant et 
l’ammoniac le réfrigérant. Elle peut être utilisée pour une large gamme de température de 
réfrigération, jusqu’à de très basses températures (-40 °C voire moins). Étant donné que les 
deux fluides sont volatils, l’eau présente dans la plupart des cas une pression de vapeur qui 
n’est pas négligeable comparée à celle de l’ammoniac. Ainsi la vapeur produite dans le 
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désorbeur contient une certaine proportion d’eau, on observe au point C (Figure 2.7) que la 
proportion est de 8% d’eau en massique pour les conditions représentées. Avec cette 
concentration, les performances du système sont affectées négativement (Fernández-Seara & 
Sieres 2006). En effet, la présence d’eau dans l’évaporateur a pour effet d’augmenter la 
température d’évaporation. En empêchant une partie de l’ammoniac de s’évaporer, le COP 
de la machine est diminué et la température d’évaporation s’éloigne de la valeur recherchée. 
Dans certains cas, l’eau pourrait même geler dans les canalisations. Pour réduire le taux de 
vapeur d’eau, une colonne de rectification est habituellement utilisée, la vapeur en ressort 
refroidie au point G à une plus grande proportion d’ammoniac (Gicquel 2003). Certains 
systèmes sont également équipés de purges pour évacuer l’accumulation de solution 
ammoniac-eau logée dans l’évaporateur.  
 
Figure 2.7 : Diagramme T-x d’un cycle utilisant des rejets thermiques à 140°C à deux 
niveaux de pression (Gicquel 2003) 
Ce dernier couple a été choisi pour plusieurs raisons. Il équipe le banc de test à notre 
disposition, il permet des niveaux de froid plus bas et aussi dans la perspective d’améliorer 
les machines eau-ammoniac, en enlevant éventuellement la colonne de rectification. 
L’ammoniac ou R-717 est un réfrigérant classifié au Canada par l’ANSI/ASHRAE 34 
comme B2. Le niveau B2 correspond à une inflammabilité inférieure et une toxicité 
supérieure, c’est-à-dire que la toxicité a été démontrée lorsque la concentration est inférieure 
à 400 ppm. Ainsi la norme B52 l’interdit purement pour de la climatisation résidentielle et 
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dans une application résidentielle si celle-ci en utilise plus de 3 kg. Dans ce cas, elle impose 
que les installations disposent d’une salle mécanique (Tulshi 2008). Il peut être explosif dans 
des cas exceptionnels, car les limites inférieure et supérieure d’inflammabilité sont très 
proches l’une de l’autre, voir Tableau 2.1. Les conditions sont réunies dans des locaux non 
aérés où il se crée un mélange d’air, d’azote et d’ammoniac. Les salles mécaniques doivent 
donc être fortement ventilées. Les frais d’assurance et d’installation sont des freins à 
l’utilisation de l’ammoniac malgré son faible prix et ses avantages. L’ammoniac n’a pas les 
effets des fluides frigorigènes fluorés sur le réchauffement climatique, la destruction de la 
couche d’ozone et ne pollue pas l’environnement du fait de sa biodégradabilité. D’un point 
de vue technique, il possède une forte capacité calorifique, permettant d’obtenir des 
dispositifs compacts. Le gaz ammoniac est plus léger que l’air, il a de faibles pertes de charge 
et les fuites sont aisément détectables en parti grâce à sa forte odeur. Son point de fusion est 
de -77,7 °C, permettant de l’utiliser pour de la réfrigération très basse température (Srikhirin 
et al. 2000). Cependant il corrode facilement le cuivre et ses alliages ainsi que le zinc 
obligeant d’utiliser de l’acier. 
Tableau 2.1 : Principales caractéristiques de l’ammoniac (INRS 2007) 
Masse molaire (g/mol) 17,03 
Point de fusion (°C) -77,7 
Point d’ébullition (°C) -33,3 
Densité (liquide) 0,682 à -33,3 °C 
Densité de vapeur (air = 1)  0,59 
T d’autoinflammation (°C) 651 
Limites d’explosivité dans l’air (% volumique) 
Inférieure 15 
Supérieure 28 
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2.3 Applications des machines à absorption 
2.3.1 Climatisation solaire 
Le chauffage et la climatisation résidentielle et de bureau sont souvent réalisés en utilisant 
les sources d’énergies disponibles courantes comme l’électricité ou le gaz. Cette tendance 
entraîne deux problèmes : les réseaux peuvent être trop solicités par la demande et l’accès à 
ces conforts aux personnes à faibles revenus est freiné par le coût élevé de ces sources 
(Ashhab et al. 2013). Cela a mené à des coupures d’électricité de plusieurs heures durant l’été 
dans des pays en développement au climat chaud comme l’Inde (Aman et al. 2014). 
L’abondance de l’énergie solaire fait de la réfrigération solaire une alternative intéressante 
d’autant plus que les pics de demande en climatisation coïncident avec les périodes 
ensoleillées de la journée, voir Figure 2.8. 
 
Figure 2.8 : Variations des températures et des puissances de réfrigération (Q_VTC) 
et de désorption (Q_GEN) au cours d’une journée (Jakob et al. 2008) 
Cette technologie est donc particulièrement adaptée pour les zones éloignées difficiles à 
rattacher au réseau électrique, d’autant plus que le système peut être couplé avec un réservoir 
thermique (Figure 2.9) relâchant de l’énergie durant la nuit et les périodes ombragées. La 
chaleur motrice est alors fournie par des panneaux solaires thermiques ou des concentrateurs 
solaires capables d’envoyer au générateur un flux de 70 °C à 120 °C (Aman et al. 2014). 
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Figure 2.9 : Diagramme schématique d’un système de refroidissement solaire eau-
ammoniac (Aman et al. 2014) 
2.3.2 Installations combinées de refroidissement, de chauffage et 
d’électricité 
Les machines à absorption ammoniac-eau peuvent être utilisées dans des installations 
combinées de refroidissement, de chauffage et d’électricité CCHP (Combined Cooling, 
Heating and Power). Dans le cas de la Figure 2.10, l’installation possède une turbine à gaz 
couplée à un générateur d’électricité. Les gaz d’échappement encore chauds sont ensuite 
transférés vers une machine à absorption.  
 
Figure 2.10 : Machine à absorption dans une usine de production d’électricité par 
turbine à gaz (Deng et al. 2011) 
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L’Université du Maryland (Figure 2.11) a développé une machine à absorption simple effet 
pour une microturbine générant 60 kW d’électricité et ayant des gaz d’échappement à 
310 °C. Son COP est de 0,65 et elle refroidit de l’eau à 7 °C. La microturbine a une efficacité 
par rapport à l’énergie du carburant d’environ 26,9% alors que le dispositif au complet 
réutilisant les rejets thermiques arrive à hauteur de 72% (Deng et al. 2011). 
 
Figure 2.11 : Climatisation et production d’électricité combinée à l’université du 
Maryland (Deng et al. 2011) 
2.3.3 Applications diverses 
75 milliards de kWh sont utilisés chaque année aux États-Unis par les centres de données 
dont 30 à 40% servent au système de refroidissement. Presque toute l’énergie utilisée par les 
systèmes informatiques est convertie en chaleur. Ces rejets thermiques de relativement 
mauvaise qualité (environ 80 °C) seraient suffisants pour alimenter une machine à absorption 
et économiser beaucoup d’énergie (Ebrahimi et al. 2015). 
Les brasseries sont des applications potentielles, car elles travaillent en continu, couplant des 
besoins de chauffage et de refroidissement à des températures très précises (Figure 2.12). Le 
processus a besoin de chaleur pour stériliser les bouteilles, pour chauffer le bâtiment et pour 
réaliser les étapes de fermentation. La source de chaleur des machines à absorption pouvant 
provenir de plusieurs étages du processus, elle produit la réfrigération nécessaire pour 
refroidir rapidement la bière en dessous de 32 °C pour éviter la prolifération de bactéries. De 
plus après la période de fermentation, il est nécessaire de stocker la bière pendant plusieurs 
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semaines à une température proche de la température de congélation (Johnson-Controls 
2008). 
 
Figure 2.12 : Besoin en réfrigération d’une brasserie (Johnson-Controls 2008) 
Enfin on peut citer aussi les laiteries et les boulangeries qui nécessitent chauffage et 
réfrigération dans l’alimentaire et la pétrochimie dans l’industrie. La source de chaleur peut 
également provenir de la géothermie et de manière plus simple, certaines machines à 
absorption sont directement chauffées par du gaz lorsque celui-ci est abondant et bon marché. 
Le fluide caloporteur chauffé par le gaz circule alors en boucle entre le désorbeur et le brûleur 
(Cengel & Boles 2011). Cette configuration servira de comparaison face à la machine hybride 
étudiée dans le mémoire du fait des similitudes entre ces deux configurations facilitant 
l’analyse économique. 
2.4 Machines à absorption-compression hybrides 
Plusieurs cycles hybrides couplant une machine à absorption avec un compresseur ont été 
étudiés dans la littérature. Leurs différences proviennent de la localisation du compresseur, 
de la présence ou non d’un condenseur et d’un évaporateur et des fluides utilisés. 
2.4.1  Cycle d’Osenbrück 
Le plus connu et le plus simple est le cycle d’Osenbrück, voir Figure 2.13. Ce cycle, pouvant 
être utilisé comme pompe à chaleur, a par rapport aux machines à compression, deux 
avantages. 
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 D’une part, celui d’être plus économique, car récupérant de l’énergie d’une source de 
chaleur, cela lui permet d’avoir un COP de compression de l’ordre de 5 (Pratihar et al. 2010). 
D’autre part, celui d’ajuster la capacité de chauffage ou de réfrigération en faisant varier la 
composition du fluide de travail, avantage que la machine à absorption traditionnelle ne peut 
faire varier.  
 
Figure 2.13 : Cycle à absorption-compression d’Osenbrück (Borgås 2014) 
2.4.2  Compresseur dans la zone basse pression 
Une autre alternative serait d’intégrer un booster dans la zone basse pression, entre 
l’évaporateur et l’absorbeur d’une machine à absorption simple étage, illustré dans la Figure 
2.14. L’avantage est que pour une température et pression d’évaporation constante, le 
compresseur augmente la pression dans l’absorbeur diminuant l’effet du gaz inerte sur les 
performances (Berlitz et al. 2001) en améliorant le titre massique d’ammoniac dans la 
solution riche (Sawada et al. 1993). Dans le cas contraire, pour une pression d’absorption 
constante, la pression à l’évaporateur serait réduite et donc dans les conditions d’équilibre de 
l’ammoniac sa température d’évaporation diminuerait aussi et permettrait une réfrigération à 
plus basse température (Ventas et al. 2010). 
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Figure 2.14 : Schéma de la configuration hybride avec compresseur en zone basse 
pression 
Les résultats sont similaires à ceux souhaités pour la configuration étudiée dans ce mémoire, 
une diminution de la température au désorbeur et une augmentation de la puissance de 
réfrigération grâce au travail du compresseur. Une augmentation du COP de la machine est 
aussi notée par rapport à une machine traditionnelle (Bouaziz & Iffa 2011).  
2.4.3  Compresseur dans la zone haute pression 
Cette seconde configuration, voir Figure 2.15, moins étudiée dans la littérature scientifique 
est le sujet de ce mémoire. Une meilleure adaptabilité aux variations de l’environnement que 
le cycle basse pression est attendue. En effet, la source de chaleur arrive plus proche du 
compresseur lui permettant de réagir plus rapidement. De plus, pour une puissance de 
réfrigération constante cette configuration consomme un quart de l’énergie utilisée par une 
machine à compression alors que le cycle basse pression en consomme un tiers (Sawada et 
al. 1993). 
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Figure 2.15 : Schéma de la configuration hybride avec compresseur en zone haute 
pression 
Diminuer la pression au désorbeur permet de générer plus de vapeur de réfrigérant étant 
donné que l’ammoniac est plus volatil à basse pression. Une plus basse pression permet donc 
d’utiliser une plus basse température de rejet thermique à puissance de réfrigération 
constante. Changer les conditions de désorption modifie également la qualité du réfrigérant 
produit. 
2.4.4 Analyse des cycles hybrides 
L’utilisation d’une formule de type COP mélangeant des puissances thermiques et des 
puissances électriques pour évaluer les performances d’une machine hybride est possible 
mais est arbitraire du point de vue thermodynamique. De plus, il peut induire des erreurs et 
pertes d’informations d’un point de technique et économique (Berlitz et al. 2001). Ces deux 
énergies différentes fournies à la machine hybride nécessitent un moyen équitable pour 
comparer son efficacité avec une machine traditionnelle, d’autres configurations hybrides et 
les différents résultats d’une étude de design (détaillé dans l’article). Pour cela, il est possible 
de représenter conjointement un COP électrique et thermique cependant, dans la présente 
étude, le choix s’est porté pour une analyse basée sur la seconde loi de la thermodynamique. 
 23 
Ces dernières années, il y a eu une forte augmentation de l’intérêt des chercheurs pour utiliser 
la seconde loi de la thermodynamique dans le but d’évaluer les performances et les 
technologies des systèmes thermiques. La seconde loi est basée sur le concept d’entropie. 
Cette notion permet de définir le travail maximal théorique, nommé exergie, qui peut être 
délivré par une source d’énergie avec son environnement (Şencan et al. 2005). Les conditions 
environnementales sont celles du réseau de refroidissement soit dans cette étude 22,3  C. 
Cette température de refroidissement sous environnementale, apparentée à une rivière 
disponible, est la température en entrée du condenseur et de l’absorbeur. Elle est plus 
déterminante pour la production de froid que la température de l’air, car c’est celle avec 
laquelle l’équipement opère.  Cependant dans le cas où un système serait en contact simultané 
avec de l’air et de l’eau, la température de référence est alors prise égale à leur température 
minimale moyenne (Le Lostec et al. 2010). Une analyse exergétique permet de comparer ces 
différentes énergies dans un environnement, cette approche est donc utilisée dans l’article 
Chapitre 5: ANALYSE EXERGETIQUE ET ÉCONOMIQUE DE LA MACHINE 
HYBRIDE. 
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CHAPITRE 3:  ÉTUDE EXPÉRIMENTALE 
3.1 Banc de test étudié 
3.1.1 Cadre d’accueil 
Le projet de recherche est sous la direction du professeur Mikhaïl SORIN et de Dr Brice LE 
LOSTEC chercheur à Hydro-Québec. Hydro-Québec est une entreprise fournisseur d’électricité 
produite majoritairement à partir de barrages hydroélectriques. Son Institut de recherche (IREQ) 
regroupe environ 500 personnes, dont beaucoup de chercheurs travaillant de la production de 
l’électricité jusqu’à sa consommation. Le Laboratoire des Technologies de l’Énergie (LTE) basé 
à Shawinigan auquel est rattaché mon projet œuvre sur des travaux permettant notamment de 
prolonger la durée de vie des équipements, d’accroître leur rendement et d’appuyer les 
programmes d’efficacité énergétique comme la valorisation les rejets thermiques de l’industrie. 
Ces rejets thermiques représentent un gisement d’énergie important, mais sous-exploité. Le LTE 
travaille en partenariat avec la Chaire en efficacité énergétique industrielle de l’Université de 
Sherbrooke. Le banc de test étudié y est installé dans un bâtiment ventilé respectant les normes 
d’utilisation de l’ammoniac B52 (Tulshi 2008). 
3.1.2 Caractéristiques de la machine à absorption commerciale 
Le banc de test est une machine à absorption commerciale simple étage présente au LTE, voir 
sa photographie Figure 3.1 et son schéma Figure 3.2. Ce modèle est le Chillii PSC10 (Jakob et 
al. 2008; Jakob 2008) du constructeur allemand Solarnext destiné à la climatisation solaire. Il a 
une puissance de réfrigération nominale de 10 kW dans les conditions nominales. Son couple 
de fluide est l’ammoniac comme réfrigérant et l’eau comme absorbant, en utilisant 
respectivement 16 kg et 8 kg. Ses dimensions sont de 2,2 m de haut, 0,8 m de large et 0,6 m de 
profondeur et sa masse est de 350 kg. Son installation recommandée par le constructeur est 
illustrée par la Figure 3.3. 
 
 26 
 
Figure 3.1 : Photographie du banc de test étudié 
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Figure 3.2 : Schéma simplifié de la machine étudiée 
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Figure 3.3 : Schéma de l’installation et du contrôle de la machine étudiée (Jakob 2008) 
 
Ses conditions optimales de fonctionnement sont données pour des températures et des modes 
de fonctionnement, voir Tableau 3.1. Pour ces conditions le constructeur indique un coefficient 
de performance de 0,64. Deux modes sont proposés : le mode plafond radiant où la climatisation 
des locaux se fait par des conduites circulant dans le plafond et un mode avec refroidissement 
par l’air. 
Tableau 3.1 : Données techniques constructeur de la machine étudiée 
 Plafond 
radiant 
Refroidissement 
à air 
Circuit de réfrigération 
Puissance (kW) 10 10 
T20 in (°C) 19 12 
T21 out (°C) 16 6 
Circuit chaud   
T26 in (°C) 75 85 
T27 out (°C) 68 78 
Circuit de refroidissement 
T22, T28 in (°C) 24 24 
T23, T29 out (°C) 29 29 
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Ces deux modes ont été testés (voir résultats en Annexe A), mais pour les simulations de la 
machine hybride et la validation du modèle traditionnel le choix s’est porté sur le mode 
refroidissement à air » qui se rapproche le plus des applications de climatisation communément 
utilisées en Amérique du Nord. 
3.2 Description des composants 
3.2.1 Échangeurs de chaleur 
Dans une machine à absorption, les échangeurs opèrent à contre-courant pour une meilleure 
efficacité de transfert et peuvent être soit à tubes, soit à plaques. Le Tableau 3.2 énumère les 
caractéristiques des échangeurs du banc de test. Les échangeurs à plaques sont ceux offrant la 
meilleure combinaison entre l’encombrement, le prix et l’efficacité. 
Tableau 3.2 : Données sur les échangeurs de la machine étudiée 
Échangeur à plaques Films tombants 
 Condenseur Désorbeur SHX    Évaporateur Absorbeur 
Plaques 30 30 40 Film 
tombant 
H totale (mm) 1940 1940 
Longueur (mm) 310 310 520 H utile (mm) 1700 1700 
Largeur (mm) 110 110 110 Diamètre (mm) 140 165 
Épaisseur (mm) 80 80 100 Aire (m²) 2 2 
Aire (m²) 0.86 0.86 2.1 Réservoir Longueur (mm) 470 470 
    Diamètre (mm) 165 165 
 non isolé isolé isolé    isolé isolé 
Le flux d’un échangeur est déterminé par son UA, selon la loi de Fourier Q=UA*LMTD. A 
représente la surface d’échange entre les deux fluides et U son coefficient global de transfert 
thermique. U dépend de la vitesse des fluides, de leur régime d’écoulement et de leur phase, de 
leur densité, de leur température, de l’épaisseur de métal utilisé, de sa conductivité thermique, 
de la géométrie et de l’encrassement (Cengel & Boles 2011). Un bon coefficient global de 
transfert de chaleur aura pour conséquence de diminuer l’écart de température minimum dans 
l’échangeur (pouvant atteindre pour les meilleurs échangeurs à plaque à contre-courant 1 °C) et 
la capacité des échangeurs pour une même charge de réfrigérant. U se calcule comme l’inverse 
de la somme des résistances thermiques convectives des fluides et de la résistance thermique 
conductrice de la paroi : 
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(3.1) 
La géométrie des échangeurs réels fait que leur fonctionnement s’écarte de celui d’un échangeur 
parfait à contre-courant. Leur efficacité s’en trouve réduite, ceci est représenté dans le calcul par 
un facteur correctif à la différence de température logarithmique moyenne (LMTD) entre les 
deux fluides. Ce facteur dépend de la géométrie de l’échangeur, mais aussi du profil de 
température. 
Les pertes de charge dans les échangeurs sont la plupart du temps négligeables dans une machine 
à absorption, car les débits et les vitesses des fluides sont faibles. Cependant des corrélations 
permettent de les calculer. Pour les échangeurs monophasiques et biphasiques, des corrélations 
sont disponibles dans la littérature (Ayub 2003; Subramanian 2002). Bien souvent, au bout d’un 
certain temps de fonctionnement, les parois d’échange se recouvrent d’un film d’encrassement. 
Ces dépôts de tartre et de salissures ont une conductivité thermique faible par rapport à celle du 
métal, et constituent donc des résistances thermiques supplémentaires s’opposant à l’échange. 
L’encrassement de l’échangeur peut être pris en compte par un facteur correctif, car il peut 
influencer l’efficacité dans certains secteurs utilisant des fluides avec des impuretés. Un 
échangeur à plaques sera généralement démontable et nettoyable si ses plaques n’ont pas été 
soudées. 
Les échangeurs de chaleur pour le condenseur et l’évaporateur opèrent avec un mélange 
biphasique. La difficulté liée au changement de phase et que l’efficacité U de l’échangeur varie 
grandement en fonction des phases en présence. Bien souvent le fluide sort après son 
changement de phase et subit un faible sous-refroidissement ou surchauffe. Pour des raisons de 
simplification, la présente étude a été effectuée avec des coefficients d’échange global. 
Les échangeurs de chaleur dans une machine à absorption peuvent aussi être utilisé comme 
récupérateurs interne d’énergie afin d’augmenter le COP global de l’équipement. Il est possible 
d’avoir un échangeur d’énergie dans la partie motrice le SHX et dans la partie génératrice RHX 
(non utilisé dans cette étude) Le SHX permet un transfert d’énergie entre la solution pauvre 
sortant du désorbeur et la solution riche sortant de l’absorbeur. Le RHX est utilisé pour 
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augmenter le sous-refroidissement à la sortie du condenseur afin d’améliorer la puissance 
frigorifique. Dans cet échangeur de chaleur, un transfert d’énergie a lieu entre le réfrigérant 
sortant du condenseur et celui sortant de l’évaporateur. 
3.2.2 Pompe 
Les pompes centrifuges ne peuvent pas être utilisées dans des petites installations en 
fonctionnement continu avec l’eau et l’ammoniac, car leur efficacité est trop faible et, car leur 
joint d’étanchéité n’atteint pas la durée de vie nécessaire. L’utilisation des pompes à engrenages 
n’est pas possible non plus à cause de l’usure élevée et de la nuisance sonore. Les pompes à 
piston et diaphragme commerciales répondent aux nécessités de cette application, mais elles 
sont volumineuses et coûteraient environ 30% du prix de l’installation. Ainsi une pompe dédiée 
(Figure 3.4) proche de cette technologie a été développée spécifiquement pour cette application 
d’une puissance maximale de 550 W et d’une cylindrée de 94 cm3 (Le Lostec 2010). La pompe 
employée doit éviter d’avoir des parties en cuivre avec lequel l’ammoniac est corrosif. Cette 
pompe est à fréquence variable permettant d’ajuster le débit de la solution riche en sortie de 
l’absorbeur (Jakob et al. 2008). Cependant pour la présente étude, la pompe a opéré à une 
fréquence constante correspondant à 15,8 l/min de solution. 
 
Figure 3.4 : Photographie de la pompe 
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3.2.3 Colonne de rectification 
La colonne de rectification (Figure 3.5) est un élément crucial pour maintenir un bon niveau de 
performance de la machine. La vapeur d’eau et d’ammoniac produite dans le désorbeur subit un 
procédé d’enrichissement en ammoniac par une circulation à contre-courant avec une solution 
liquide d’ammoniac-eau (Fernández-Seara & Sieres 2006). La vapeur chaude riche en eau créée 
au désorbeur (12) va traverser les plateaux de la colonne remplis de liquide froid de solution 
riche (9), une condensation partielle s’y déroulera à mesure que la vapeur sera refroidie. A 
chaque plateau, un nouvel équilibre liquide-vapeur et eau-ammoniac va se créer purifiant de 
plus en plus la vapeur. La sortie de vapeur de la colonne (1) contient toujours une petite quantité 
d’eau. Le nombre exact de plateaux n’est pas donné par le constructeur. 
 
Figure 3.5 : Photo de la colonne de purification 
3.2.4 Valves de détente 
La valve de détente sur le circuit réfrigérant (point 2, Figure 3.2) est un détendeur électronique 
modèle AKVA 10-3 de la marque Danfoss, conçu pour les installations frigorifiques d’une 
puissance nominale de 10 kW (Danfoss 2014). Ce détendeur impose la basse pression en partie 
selon l’équation (3.2). Il gère la quantité de réfrigérant stockée dans le réservoir en sortie du 
condenseur par le biais d’une sonde de niveau. Par conséquent le temps d’ouverture de la vanne 
dépend des niveaux de pression (haute pression et basse pression) et du coefficient de débit Kv. 
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Ce coefficient d’une valeur de 0,022 m3/h représente le débit d’eau en m3/h à une température 
de 4 °C passant à travers une valve ouverte pour une perte de pression de 1 bar. La valve a un 
fonctionnement cyclique. Sur une période, le temps d’ouverture de la valve peut être paramétré. 
 𝐾𝑣 = ?̇?√
𝜌
∆𝑃
 (3.2) 
 
 ∆𝑃 = 𝜌 ∗ (
?̇?
𝐾𝑣
) ² (3.3) 
Lors des tests un débit massique de réfrigérant d’environ 10g/s est calculé. La Figure 3.6 
montre une différence de pression d’environ 5 bars dans ces conditions. 
 
Figure 3.6 : Différence de pression dans la valve en fonction du débit de réfrigérant 
La valve de détente solution est une électrovanne Danfoss (Evra 10). Elle s’adapte à la basse 
pression imposée par le détendeur réfrigérant. 
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3.3 Méthodologie 
3.3.1 Instrumentation et acquisition 
Des chaudières industrielles (Figure 3.7) sont utilisées pour simuler les flux à l’évaporateur et 
au désorbeur. La commande en température est effectuée avec des PID (Proportional-Integral-
Derivative controller) et la commande en débit avec des pompes à vitesse variable. Le 
refroidissement est effectué par une machine frigorifique à compression industrielle d’une 
puissance nominale de 50 kW. Cette machine fournit une température constante ajustée ensuite 
par un mélangeur contrôlé par PID pour obtenir la température souhaitée. Une pompe à vitesse 
variable permet ensuite d’avoir le débit souhaité ensuite divisé entre le condenseur et 
l’absorbeur. Le fluide circulant à l’évaporateur, à l’absorbeur et au condenseur est un mélange 
d’eau et d’éthylène glycol à 50% en volume alors que la source chaude arrive sous forme d’eau 
pure au désorbeur. 
 
Figure 3.7 : Chaudières externes et pompes 
Afin de mesurer les températures dans la machine des thermocouples de type T ont été placés à 
chaque point caractéristique de la Figure 3.2. Les thermocouples ont été immergés dans le fluide 
pour les réseaux externes et collés à l’extérieur des tuyaux puis isolés pour les réseaux internes. 
Les puissances des bouilloires et de la pompe sont mesurées par des capteurs de courant et de 
tension.  
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Toutes ces données sont converties en signal électrique puis sont lues par un système 
d’acquisition de données. Un logiciel (Figure 3.8) permet ensuite de les afficher sur une interface 
visuelle et de les sauvegarder selon un pas de temps choisi, 10 s a été choisi dans cette étude. 
Enfin, une idée de la haute pression et de la basse pression est obtenue par des manomètres 
visuels de pression, cette technologie offre une faible précision ne permettant pas une 
réutilisation des données dans les simulations suivantes. 
 
 
Figure 3.8 : Interface du logiciel de sauvegarde représentant un schéma de l’installation 
expérimentale 
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3.3.2 Traitement des résultats 
Les données obtenues ressortent sous forme de tableaux avec une colonne pour chaque capteur 
toutes les 10 s pour des tests d’une durée moyenne de 2 h : le temps que la machine se soit bien 
stabilisée. Ces données ont un comportement sinusoïdal, voir Figure 3.9, dû au contrôle de la 
valve réfrigérant. Un réservoir d’ammoniac est contrôlé pour accumuler une certaine quantité 
d’ammoniac avant de la relâcher. La basse pression subit ainsi la régulation du niveau dans le 
réservoir. Une moyenne des données obtenues sur un cycle sinusoïde est alors effectuée.  
 
 
Figure 3.9 : Variation du COP au cours du test en mode plafond radiant 
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CHAPITRE 4:  SIMULATION SUR ASPEN 
4.1 Présentation d’ASPEN 
ASPEN Plus (Aspen Technology Inc. 2011) est un logiciel qui permet de modéliser en régime 
permanent. L’interface repose sur une librairie de composants modifiables par l’utilisateur. Ces 
composants peuvent être connectés par des courants de chaleur, de matière ou de travail. La 
machine à absorption sur ASPEN aura l’avantage sur les programmes utilisés couramment 
comme EES d’être modifiable aisément et d’être intégrable dans d’autres procédés tels que celui 
fournissant les rejets de chaleur. 
Dans la littérature, un certain nombre de modélisations sous ASPEN ont été trouvées portant 
sur des machines à absorption de différentes technologies : eau ammoniac avec technologie du 
GAX (Darwish et al. 2008), bromure de lithium (Somers et al. 2011), eau ammoniac et 
hydroxyde (Bruno et al. 2005) et enfin un modèle de simulation d’une machine eau ammoniac 
proche du banc de test est présenté dans le rapport de maîtrise (Somers 2009).  
4.2 Choix de la méthode de calcul 
Le choix de la méthode thermodynamique de calcul a été déterminé pour être la plus proche 
possible des résultats de l’équation d’état développé par Tillner-Roth (Tillner-Roth & Friend 
1997) celle-ci est basée sur l’énergie libre d’Helmholtz. Cette équation d’état a été jugée comme 
la plus précise notamment proche des points d’ébullition et de rosée de la mixture d’eau et 
d’ammoniac (Le Lostec 2010). Le logiciel de calcul des propriétés thermodynamiques 
REFPROP (NIST 2007) développé par l’organisme américain National Institute of Standards 
and Technology (NIST) est basé sur cette équation d’état et a donc été utilisé pour différencier 
les deux méthodes potentielles. 
 La première est la méthode NRTL (Non-Random Two-Liquid Model) basée sur les coefficients 
d’activités des fluides. La seconde est la méthode de Peng-Robinson basée sur l’équation d’état 
cubique du même nom. Pour une température et une pression données, les conditions d’équilibre 
de ces deux méthodes calculées sur le logiciel ASPEN Plus ont été comparées avec les 
conditions calculées sur le logiciel REFPROP. On observe dans le Tableau 4.1 que les résultats 
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obtenus par la méthode de Peng-Robinson sont plus proches de REFPROP et donc des résultats 
de Tillner-Roth que la méthode NRTL. Peng-Robinson a été retenue pour les simulations 
comme la meilleure méthode disponible (Somers 2009; Darwish et al. 2008). 
Tableau 4.1 : Comparaison des équilibres du mélange eau-ammoniac pour différentes 
méthodes thermodynamiques 
Conditions d’équilibre  REFPROP NRTL Peng-Robinson 
Pression 5.75 bar xNH3 0.566 0.649 0.582 
Température 33.81 °C xH2O 0.434 0.351 0.418 
      
Pression 12.80 bar xNH3  0.543 0.616 0.522 
Température 65.71 °C xH2O 0.457 0.384 0.478 
4.3 Simulation du banc de test 
Cette première simulation a pour objectif d’être validée par les résultats expérimentaux. 
Le cahier des charges est que le modèle ne doit nécessiter que des entrées proches de la machine 
expérimentale. 
Pour cela, la puissance de réfrigération est fixée permettant de déterminer les autres puissances 
dans les échangeurs. Les mêmes débits externes imposés par les pompes du banc de test sont 
des entrées de la simulation. Les surfaces des échangeurs mesurées expérimentalement sont 
aussi des données d’entrée. 
Les températures et conditions internes du cycle sont alors calculées le plus automatiquement 
possible à partir des données précédentes. Enfin le modèle est simplifié : on suppose qu’il n’y a 
pas de pertes de chaleur ni de pertes de pression. 
4.3.1 Détermination des pressions par l’expérimental 
Les zones basse pression et haute pression sont situées respectivement en-dessous et au-dessus 
des deux valves de détentes (DETNH3 et DETPOOR) et de la pompe, voir Figure 4.1. Étant 
donné que les pressions sur la machine expérimentale sont mesurées par des baromètres visuels, 
ces mesures ne sont pas assez précises pour être réutilisés dans la simulation mais permet de 
valider la cohérence des résultats. Les mesures de température ont donc été choisies pour 
permettre de déterminer les pressions dans la simulation. La basse pression est déterminée pour 
correspondre à la température de sortie de la valve réfrigérant (4) mesurée sur le banc de test. 
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Cette pression est liée à la température de froid voulue par l’utilisateur. La haute pression est 
déterminée pour que la température de sortie du condenseur (2) respecte la température mesurée 
sur le banc de test avec un sous-refroidissement arbitrairement choisi de 5 °C.  
 
Figure 4.1 : Modélisation de la machine à absorption traditionnelle 
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4.3.2 Initialisation et arrivée à l’absorbeur 
Étant donné qu’ASPEN Plus utilise un solveur séquentiel, il est nécessaire d’insérer une coupure 
dans les modélisations de cycle afin d’insérer les conditions initiales de la simulation. La sortie 
de l’absorbeur a été choisie comme point de départ (7) et d’arrivée (A7), ses conditions de 
température et de pression imposent la composition de la solution riche.  
 
Figure 4.2 : Modèle de l’absorbeur 
L’absorbeur (Figure 4.2) a pour conditions que la sortie de la solution riche (7) est un liquide 
sous-refroidi de 3 °C et en PINCH (pincement dans l’échangeur) de 5 °C avec le fluide de 
refroidissement (22). Ces deux conditions permettent de s’assurer que la sortie de l’absorbeur 
(A7) et égale à l’entrée de la pompe (7) et donc que le cycle converge bien. 
 40 
 
Figure 4.3 : Relevés de températures dans l’absorbeur (mode refroidissement à air) 
Pour obtenir ces conditions, le courant initial (INI) composé d’eau et d’ammoniac est injecté à 
basse pression et à une température de 𝑇𝐼𝑁𝐼 = 𝑇22 + 𝑃𝐼𝑁𝐶𝐻 + 𝑆𝑜𝑢𝑠 𝑅𝑒𝑓𝑟𝑜𝑖𝑑𝑖𝑠𝑠𝑒𝑚𝑒𝑛𝑡. 
L’ammoniac y est introduit en excès pour s’assurer que les conditions d’équilibre de la réaction 
chimique entre l’eau et l’ammoniac calculées ne soient pas en manque de réactif (l’ammoniac 
étant plus volatil que l’eau).  
Une pompe ne pouvant fonctionner qu’avec du liquide, la vapeur de ce courant est rejetée du 
circuit. Le liquide obtenu ayant la composition de la solution riche est ensuite sous-refroidi dans 
le composant SUBCOOL, Figure 4.4. Le débit volumique de la pompe est supposé constant à 
15.8 l/min (Le Lostec et al. 2013). Ce débit est imposé grâce à une rétroaction (Design Spec) 
sur le débit initial (INI).  
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Figure 4.4 : Détermination des conditions d’équilibre à la sortie de l’absorbeur 
La puissance de la pompe est calculée avec la pression de sortie et par une efficacité isentropique 
de 80% (Le Lostec et al. 2013), valeur habituellement prise pour ce type de pompe. Cette 
puissance est entièrement transférée au fluide selon l’équation (4.1), cependant cette opération 
a un faible impact puisque la puissance de la pompe est de l’ordre 0,2 kW alors que les 
échangeurs opèrent autour de la dizaine de kW. 
 ℎ8 = ℎ7 +
𝑊𝑝𝑜𝑚𝑝𝑒
1000 ∗ 𝑚𝑝𝑜𝑚𝑝𝑒
 
(4.1) 
4.3.3 Fonctionnement du SHX 
Les conditions de sorties du SHX (Figure 4.5) sont calculées par son efficacité de transfert 
thermique. L’efficacité de transfert thermique est le rapport entre la puissance réellement 
échangée sur la puissance maximale échangeable dans un échangeur, voir équation (4.2). Par 
simplification des capacités thermiques et des débits massiques, et en supposant qu’il n’y ait pas 
d’évaporation partielle de la solution riche, l’équation (4.3) est obtenue. 
 42 
 
Figure 4.5 : Modèle du SHX 
En supposant une efficacité de transfert thermique de 80% (Le Lostec et al. 2013), valeur 
cohérente avec les données expérimentales, l’Equation (4.3) fournit la température de sortie de 
la solution pauvre (14) en fonction des températures d’entrée de la solution riche (8) et de la 
solution pauvre (13).  
 
 𝜂𝑆𝐻𝑋 =
𝑄
𝑄max
 
(4.2) 
 
 𝜂𝑆𝐻𝑋 =
𝑇13 − 𝑇14
𝑇13 − 𝑇8
 
(4.3) 
Un bilan thermique dans l’échangeur permet alors de déterminer la température de sortie de la 
solution riche (9), voir résultats Figure 4.6. 
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Figure 4.6 : Relevés de températures dans le SHX (mode refroidissement à air) 
4.3.4 Désorbeur et colonne de rectification 
La colonne de rectification (REC), voir Figure 4.7, est simulée par une colonne de distillation 
(RadFrac sur ASPEN) sans puissance thermique extérieure. La solution riche préchauffée par 
le SHX (9) entre par le sommet et descend le long des plateaux. La vapeur générée par le 
désorbeur (12) entre par le bas et remonte à contre-courant. Cette configuration est semblable à 
un échangeur de chaleur à contact direct.  
 
Figure 4.7 : Modèle du désorbeur en thermosiphon sous la colonne de purification 
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Le désorbeur placé sous la colonne de purification est en thermosiphon, ainsi seulement une 
partie de la solution riche le traverse. La différence de masse volumique entre l’entrée et la sortie 
de l’échangeur suffit à faire circuler le fluide, voir équation (4.4), et détermine le débit. Étant 
donné qu’aucune étude pour déterminer les pertes de charge dans les échangeurs n’a été menée, 
le débit volumique de solution circulant dans l’échangeur a été supposé constant à 7,2 l/min 
pour un rejet thermique aux alentours de 85 °C. Cette valeur a été calculée à l’aide d’un bilan 
d’énergie sur les données expérimentales des deux tests effectués. 
 ∫ 𝜌 ∗ 𝑔 ∗ 𝐻
𝑜𝑢𝑡
𝑖𝑛
+ ∫ Δ𝑃
𝑜𝑢𝑡
𝑖𝑛
= 0 (4.4) 
Un séparateur (SPLITTER) permet  de diviser le courant sortant de la colonne de rectification 
(10) en ce courant de 7,2 l/min allant dans le désorbeur (11) et la solution pauvre (13). Les 
températures internes du désorbeur sont illustrées sur la Figure 4.8. 
 
Figure 4.8 : Relevés de températures dans le désorbeur  
(mode refroidissement à air) 
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4.3.5 Condenseur, valves de détente et évaporateur 
Cet ensemble représente la partie réfrigérante (Figure 4.9) : le réfrigérant y est condensé, 
détendu puis évaporé à nouveau.  
 
Figure 4.9 : Modèle de la partie réfrigérant 
Le condenseur est paramétré pour entièrement condenser le réfrigérant provenant de la colonne 
de rectification (2) et de sous-refroidir de 5°C, voir Figure 4.10. Cette valeur donne de bons 
résultats par rapport aux données expérimentales pour simuler les différents modes de 
fonctionnement. La vapeur (1) arrivant à l’état de vapeur saturée de la colonne de rectification, 
la diminution rapide de la température en entrée du condenseur correspond à la condensation 
initial des traces d’eau dans le réfrigérant. En effet, l’ammoniac étant plus volatil que l’eau, il 
n’y a pas de problèmes liés à l’accumulation d’eau dans ce composant. 
 46 
 
Figure 4.10 : Relevés de températures dans le condenseur (mode refroidissement à air) 
Ce liquide (2) est ensuite détendu jusqu’à la basse pression dans une valve de détente 
isenthalpique selon l’équation (4.5). La même modélisation est faite pour la valve de détente 
solution. La température et la pression diminuent puis le réfrigérant commence à s’évaporer 
partiellement. 
 ℎ2 = ℎ4 (4.5) 
Le réfrigérant traverse alors l’évaporateur dont l’hypothèse est une sortie avec une température 
de pincement de 5 °C (PINCH entre courants 5 et 20), voir Figure 4.11. Une évaporation totale 
n’est pas envisageable à cause des traces d’eau dans le réfrigérant (Berlitz et al. 2001), le courant 
5 ne sortant dans ces conditions qu’à environ 95% de vapeur.  
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Figure 4.11 : Relevés de températures dans l’évaporateur  
(mode de refroidissement à air) 
4.4 Simulation du cycle hybride 
La modélisation du cycle hybride n’apporte que quelques modifications par rapport à la 
simulation précédente, voir Fig. 4 de l’article. Elle est restée la plus proche possible pour que 
leurs données restent comparables. Le désorbeur y est situé dans le flux direct de la solution 
riche menant à une diminution du débit imposé par la pompe et un compresseur avec une 
efficacité isentropique de 70% est ajouté, voir Chapitre 5. 
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CHAPITRE 5:  ANALYSE EXERGETIQUE ET 
ÉCONOMIQUE DE LA MACHINE HYBRIDE 
5.1 Avant-propos 
Auteurs et affiliations : 
 R. Loeb : Étudiant en maîtrise, Université de Sherbrooke, Faculté de génie, 
Département de génie mécanique. 
 M. Sorin : Professeur, Université de Sherbrooke, Faculté de génie, Département 
de génie mécanique. 
 B. Le Lostec : Chercheur, Laboratoire des Technologies de l’Énergie, Hydro-
Québec. 
Date de soumission : 6 juin 2016 
Revue : Energy The International Journal 
Titre français : Modélisation et analyse d’une machine à absorption-compression hybride 
animée à partir d’un rejet thermique basse température 
Contribution au document :  
Cet article contribue au mémoire en illustrant le fonctionnement de la machine hybride, en 
présentant le modèle de la machine hybride et en analysant les résultats obtenus avec celui-ci. 
Une analyse des conditions de fonctionnement selon la somme des UA des échangeurs de la 
machine est d’abord effectuée puis une analyse exergétique est menée. Les conditions de 
fonctionnement sans colonne de purification sont recherchées avant de terminer sur une analyse 
économique comparative face à une machine à absorption chauffée au gaz naturel.  
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Résumé français : 
Le but de cette étude est de modéliser et d’analyser le concept d’une machine à réfrigération 
hybride fonctionnant à l’eau et l’ammoniac. Sa particularité est d’avoir un compresseur créant 
une pression intermédiaire au désorbeur. Cette modification doit améliorer la flexibilité de la 
machine lui permettant de récupérer des rejets thermiques de plus basse température. Une 
meilleure pureté d’ammoniac vapeur sortant du désorbeur est également attendue par rapport au 
système traditionnel. Une simulation préliminaire fût d’abord basée sur une machine à 
absorption commerciale simple étage d’une puissance nominale de 10 kW. Une étude 
expérimentale permit de valider ce modèle numérique. Une étude énergétique et exergétique 
comparative entre le modèle traditionnel et hybride montre une augmentation de jusqu’à 34% 
de l’efficacité exergétique. Une réduction de 38% de la somme des coefficients UA est obtenue 
à puissance de réfrigération et température de rejet thermique égales. La limite théorique de 
rejets thermiques réutilisables pour une machine hybride se situerait à 42 °C. Enfin une étude 
économique montre que le système hybride est initialement plus cher, mais devient rapidement 
plus rentable qu’une machine à absorption traditionnelle chauffée au gaz naturel. 
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5.2 Article 
Hybrid compression-absorption chiller driven by low 
temperature waste heat: modelling and analysis 
ABSTRACT 
The aim of this study is to model and investigate the concept of a hybrid ammonia-water 
absorption chiller. Its particularity is having a compressor that creates an intermediate pressure 
at the desorber. This modification should increase the flexibility of the machine, allowing the 
recovery of lower temperature waste heat. A higher ammonia vapour purity in the desorber than 
in the traditional absorption chiller is also expected. A preliminary simulation was based on a 
single stage commercial 10 kW ammonia-water absorption chiller. An experimental study was 
completed to validate the numerical model. The comparative energy and exergy analysis of the 
hybrid and traditional absorption chillers was undertaken. Due to the reduction of the waste heat 
temperature for the hybrid chiller, the exergy efficiency increases by 34%. A 38% reduction of 
the UA coefficient (the product of overall heat transfer coefficient and heat exchanger area), for 
the same waste heat temperature and refrigeration power, is shown for the hybrid system 
compared with the traditional one. The theoretical lower bound of the waste heat temperature to 
be used to drive a hybrid cycle is 42 C. An economic analysis shows that a hybrid cycle is 
initially more expensive but quickly becomes profitable compared to a gas-fired absorption 
machine. 
KEYWORDS 
Ammonia-water refrigeration, Hybrid cycle, Modelling, Experimental validation, Exergy 
analysis, Economic Analysis 
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Nomenclature W power (kW) 
    
A heat exchanger area (m²) Greek symbols 
ARWA absorption-refrigeration 𝜂 efficiency 
 water-ammonia 𝜃 Carnot temperature coefficient 
C cost ($ US)   
COP coefficient of performance Subscripts 
h specific enthalpy (kJ/kg) 0 environmental conditions 
LMTD log mean temperature difference (°C) abs absorber 
NH3 ammonia comp compressor 
P pressure (bar) comb gas combustion 
Q heat duty (kW) con condenser 
s specific entropy (kJ/kg-K) des desorber 
T temperature (°C) eva evaporator 
UA  product of the overall heat transfer  eq equivalent 
 coefficient by the area (kW/K) ex exergetic 
U heat transfer coefficient (kW/K-m²) in inlet conditions 
?̇? volumetric flow rate (l/min) out outlet conditions 
    
 
1 INTRODUCTION 
Refrigeration applications consume almost 15% of all electricity generated and air conditioning 
applications are responsible for 45% of housing and commercial building energy 
consumption (Choudhury et al. 2010). This electricity is mainly produced by non-renewable 
sources harmful to the environment (International Energy Agency 2015), while population 
growth increases world electrical energy demand. Alternative energy sources are therefore 
explored for refrigeration systems. 
The use of renewable and abundant solar radiation is proposed as a suitable alternative, 
particularly for remote areas or areas suffering from electricity shortage (Aman et al. 2014). 
Another source of energy that could be considered is to reuse industrial waste heat to drive 
refrigeration cycles. For instance, in some parts of the world waste heat produced by industrial 
processes are generally considered as a contaminant and simply rejected to the 
environment (Gouvernement du Québec 2015). The waste heat will be considered as a free 
energy source to drive absorption chillers (Cengel & Boles 2011).The traditional absorption 
machine is divided into a refrigerant and a driven part. The refrigerant part is composed of an 
evaporator, a condenser and a refrigerant expansion valve in which circulates the refrigerant 
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(see Fig. 1). The driven part is composed of an absorber, a desorber, a pump and a solution 
expansion valve. These components compress the low pressure refrigerant from the evaporator. 
In the absorber, an exothermic absorption reaction occurs at low pressure between the liquid 
absorbent and the more volatile refrigerant. The liquid mixture rich in refrigerant (rich solution) 
is then pumped to the desorber. The inverse reaction occurs inside the desorber at high pressure 
where heat is transferred from the external heat source. A vapour stream continues to the 
refrigerant part while the remaining liquid, poor in refrigerant (poor solution), is throttled back 
to the absorber. The more commonly used absorbent-refrigerant mixtures are water-lithium 
bromide and ammonia-water, where water is the refrigerant in the former and the absorbent is 
the later. Ammonia-water will be used in this article as an example (Srikhirin et al. 2000; 
Ebrahimi et al. 2015). 
Nowadays, waste heat sources under 70-80 °C are difficult to use for driving ammonia-water 
chillers (Jakob 2008; Ventas et al. 2012). However valorization of lower waste heat temperature 
would be profitable because of their abundance and the actual few end uses of these 
sources (U.S. Department of Energy 2008). For instance, breweries, bakeries (Johnson-Controls 
2008) and applications of Combined Heat and Power (CHP) (Deng et al. 2011) produce such 
waste heat and combine the need for refrigeration. The reduction in a source temperature leads 
to a considerable drop in the Coefficient of Performance (COP) (Ziegler 2002). 
The combination of absorption and compression machines diminishes their individual 
drawbacks and allows to reduce the required heat temperature (Berlitz et al. 2001). Only a few 
publications on these hybrid cycles can be found. A high-pressure compressor between the 
desorber and condenser increases refrigerant production by lowering the desorber pressure and 
its corresponding temperature (Ventas et al. 2010). Alternatively, a compressor between the 
evaporator and absorber can also operate at a lower desorber temperature and with a better COP 
than a traditional absorption configuration (Bouaziz & Iffa 2011). Both of these hybrid cycles 
have respectively an electricity consumption of a third and a half that of vapour compression 
cycles (Sawada et al. 1993). However, the three publications mentioned supposed that the 
refrigerant is pure ammonia without traces of water, whereas practical experience with 
Absorption Refrigeration Ammonia-Water (ARWA) shows that the ammonia rectification 
process is a crucial issue in order to obtain an efficient and reliable system (Fernández-Seara & 
 53 
Sieres 2006). The present study will take into account the purity of ammonia and the resulting 
conditions. 
The aim of this study is to establish a proof of concept of a hybrid cycle, having a compressor 
between the desorber and the condenser. The hybrid configuration has been chosen because it 
is considered more capable of managing and adapting to heat source temperature variations.  
The software ASPEN Plus (Aspen Technology Inc. 2011) allows user friendly steady-state 
process modelling and includes interaction properties of ammonia and water based on 
thermophysical models and data. The Peng-Robinson calculation method has been chosen for 
its closeness to the Tillner-Roth state equation (Tillner-Roth & Friend 1997) to model ammonia-
water mixture behaviour, showing good results for phase equilibrium calculations (Darwish et 
al. 2008). 
An experimental study has been completed on a 10 kW commercial ARWA. These 
experimental results have been used to validate the simulation of a traditional ARWA and then 
served as input to the hybrid configuration. After implementing a compressor in the simulation 
and carrying out some adjustments, a study has been conducted with a lower waste heat 
temperature than in the traditional configuration. At constant refrigeration load, the minimum 
heat source temperature and the conditions where it is possible to operate without a rectifier 
have been investigated and a comparative economic analysis with a gas-fired ARWA has been 
accomplished. 
2 NUMERICAL MODEL OF A TRADITIONAL 
ARWA 
2.1 Simulation properties and requirements 
The installation studied works with a Solution Heat Exchanger (SHX) shows in Fig. 1. The SHX 
is used to increase the overall installation COP by transferring heat from the relatively hot poor 
solution (13) leaving the desorber, to the cooler rich solution (8) entering it. This recovery of 
internal heat in the SHX decreases both the energy that must be evacuated from the absorber 
and that must be supplied to the desorber. 
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In the rectifier, the rich solution (9) enters by the top and descends along the trays to the bottom. 
The vapour generated by the desorber (12) enters the rectifier by the bottom and ascends in 
countercurrent. This configuration is similar to a direct contact heat exchanger where the 
rectification process is effected by the rich solution. The rising vapour is cooled and a partial 
condensation of the water contained inside (12) occurs, determining the refrigerant 
concentration (Fernández-Seara & Sieres 2006). The outlet at the top (1) is the purified ammonia 
vapour which still contains some traces of water. Due to the non-negligible presence of water, 
the outlet of the evaporator (6) will not be considered as pure ammonia (Berlitz et al. 2001).  
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Fig. 1. Schema of the traditional ARWA numerical model and the test bench studied. 
The desorber is separated from the rectifier and is operated as a thermosiphon, in this way the 
circulation is driven by passive heat exchange based on natural convection. The density 
difference between the desorber inlet (11) and outlet (12) is sufficient to make the fluid circulate 
inside the desorber. The available waste heat is simulated by the stream (26). 
This simulation will be validated by the experimental study data and will be followed by a 
numerical model of the hybrid system. Inputs equivalent to the test bench environmental data 
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are required. For instance, the evaporation temperature is usually an inviolate design parameter 
set by the process demand and the cooling temperature is set by the environment (Fernández-
Seara & Sieres 2006). The goal is to develop a model in which internal parameters of the 
machine are calculated automatically as a function of the external loads. A refrigeration heat 
load is input to the simulation and the other heat duties are then calculated. 
The simulation assumptions are:  
 Heat losses to the surroundings are negligible (Bruno et al. 2005). 
 Pressure changes are taken into account in the expansion valves and the pump 
only (Bruno et al. 2005). 
 Expansion valve outlet properties are calculated assuming isenthalpic expansions. 
 The absorber outlet stream (7) is set to 3 °C of subcooling and the condenser (29) to 5 °C 
of subcooling. 
 Pinch are set in the evaporator (between points 5 and 20) at 5 °C and in the absorber 
(between points 7 and 22) at 5 °C  
 The pump flow is 15.8 l/min of rich solution (Le Lostec et al. 2013) and the pumping 
work is negligible (Somers et al. 2011). 
 Isentropic efficiency of the pump is 80% (Moran et al. 2003). 
 Heat exchanger efficiency of SHX is 80% (Le Lostec et al. 2013). 
2.2 Experimental study on the test bench 
The test bench is equipped with a commercial ARWA, at Hydro-Quebec Energy Technology 
Laboratory in Shawinigan (Qc, Canada). The cooling unit is made for solar air conditioning 
(chillii PSC10, Solarnext) (Jakob et al. 2008). Among the five heat exchangers, the evaporator 
and condenser units are shell and tube, while the SHX, desorber and condenser are of the plate 
and frame style. Two industrial boilers provide the external streams at the requested 
temperatures. One imitates the waste heat stream at high temperature into the desorber, the other 
imitates a refrigeration load at the evaporator. The cooling stream at the condenser and the 
absorber is provided by a compression chiller. Temperature sensors are installed at each location 
corresponding to a process state point. The installation has already been further detailed; heat 
duty measurement errors are between ±0.58% and ±4.19% (Le Lostec et al. 2012; Le Lostec 
2010). 
 56 
2.3 Comparison between the simulation and the experimental 
results 
In order to compare the results from the simulation and the experiment, both are studied for the 
same external streams. The cooling fluid (22, 28) and the cold stream (20) are composed of 
ethylene glycol and water both at a 50/50 mix. The waste heat stream (26) is composed of pure 
water. These were chosen to simulate a 10 kW application of air conditioning in fan coil unit. 
The standard operating conditions given by the manufacturer are a waste heat entry temperature 
(26) of 85 °C and an exit temperature (27) of 78 °C. An entry cooling temperature (22, 28) of 
24 °C and an exit (23, 29) of 29 °C. An entry cold stream in the evaporator (20) of 12 °C and an 
exit temperature of 6 °C (Jakob et al. 2008; Solarnext 2007).  
Table 1  
Comparison of thermodynamic properties between the experimental test and the 
simulation at the same operating conditions. 
    Test Model 
Desorber 
(Waste 
heat) 
T26 in (°C) 86.7 86.7 
T27 out (°C) 78.7 79.2 
ΔT in-out (°C) 8.0 7.5 
?̇?26 (l/min) 33.8 33.8 
Qdes (kW) 17.5 18.0 
Evaporator 
(Cold 
production) 
T20 in (°C) 13.2 13.2 
T21 out (°C) 9.5 9.7 
ΔT in-out (°C) 3.7 3.5 
?̇?20 (l/min) 45.0 45.0 
Qeva (kW) 9.4 9.4 
Pump Wpump (kW) 0.4 0.2 
Power provided (kW) 27.3 27.6 
Absorber T22 in (°C) 22.7 22.7 
T23 out (°C) 28.4 30.4 
ΔT in-out (°C) 5.7 7.7 
?̇?22 (l/min) 37.2 37.2 
Qabs (kW) 12.3 16.8 
Condenser T28 in (°C) 22.7 22.7 
T29 out (°C) 30.7 31.0 
ΔT in-out (°C) 7.9 8.3 
?̇?28 (l/min) 22.3 22.3 
Qcon (kW) 10.4 10.8 
Power evacuated (kW) 22.7 27.6 
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A low pressure of 5.1 bar occurs in the simulation at the evaporator and the absorber, with a 
high pressure of 12.3 bar at the desorber and the condenser. 
Table 2 
Comparison of internal state points temperatures and COP between the experimental 
test and the simulation at the same operating conditions. 
 Test Model 
T1 (°C) 63.5 60.5 
T2 (°C) 28.8 27.2 
T4 (°C) 5.9 5.8 
T5 (°C) 8.8 8.2 
T7 (°C) 24.6 27.7 
T8 (°C) 24.6 27.8 
T9 (°C) 61.8 55.9 
T11 (°C) 67.9 63.8 
T12 (°C) 77.2 73.4 
T13 (°C) 69.7 63.8 
T14 (°C) 29.5 34.7 
T15 (°C) 29.8 33.1 
COP 0.54 0.52 
Table 1 compares the experimental heat duties with those of the simulation study. A heat duty 
difference of 3% at the desorber, 4% at the condenser and 26% at the absorber are noticed. This 
can be explained by a higher cooling need in the simulation to counterbalance the experimental 
heat losses. Indeed, the test heat duty evacuated (22.7 kW) are inferior to the heat duty provided 
(27.3 kW). The pump power of only 433 W has only a small impact on the machine. Table 2 
compares the internal temperatures, differences can also be partly explained by measurement 
error. The results obtained by the simulation are considered as sufficiently similar with the test 
bench results to suppose that the simulation is accurate. 
The ammonia purity at the outlet of the rectifier (1) is calculated to be 99.6 mass percent of 
ammonia. Around this value, the variation in COP as a function of ammonia concentration is 
negligible (Fernández-Seara & Sieres 2006). In close conditions, an ammonia mass fraction 
between 86.0% and 95.1% at the desorber outlet and between 99.3% and 99.7% at the rectifier 
outlet has been measured (Le Lostec et al. 2012). Thus, a refrigerant with a 99.6% mass of 
ammonia will be assumed as pure enough to operate in the condenser and the evaporator with 
good performance. The chosen condition for the possible removal of the rectifier will be a 
concentration equal or greater than 99.6% mass of ammonia at the desorber outlet in the 
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following hybrid ARWA study. In addition a circulation of 7.2 l/min of solution is calculated 
inside the desorber in thermosiphon. This value will be taken as the volumetric flow rate of the 
pump.   
3 HYBRID CYCLE DESIGN AND ANALYSIS 
3.1 Advantages of the hybrid cycle based on the thermodynamic 
analysis of a desorber and a condenser  
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Fig. 2. Principles comparison between a) a traditional ARWA and b) the hybrid cycle 
configuration. 
Given that the condensation temperature must be kept higher than the temperature of the cooling 
fluid (in this study 22.7 °C), the condensation pressure needs to be sufficiently high, as shown 
in Fig. 3 on the right scale. At the same time the rise in pressure does allow the sufficient 
desorption of refrigerant. In a traditional configuration the desorber’s pressure is the same as in 
the condenser, see Fig. 2. Incorporating a compressor enables lowering the desorber pressure 
while maintaining the same condenser pressure. This lower pressure of desorption allows using 
lower waste heat temcaperature while maintaining constant refrigeration load.  
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Fig. 3. Influence of the pressure on the refrigerant total condensation temperature and 
the percentage of rich solution desorbed as refrigerant (nominal fan coil conditions). 
3.2 Simulations properties and requirements 
To date the hybrid cycle has not been prototyped for safety reasons. From the traditional 
simulation a model of a hybrid configuration is established with the necessary adjustments. In a 
perspective to determine conditions where the rectifier can be removed, the desorber is no longer 
in a thermosiphon configuration. This allows, firstly, pumping less volume flow rate from the 
absorber than in the previous simulation because 100% of the rich solution crosses the desorber 
and, secondly, to model a configuration where the rectifier could be simply removed. Fig. 4 
shows the vapour produced in the desorber enters at the bottom of the rectifier (12). A 
compressor is added into the hybrid cycle on the vapour refrigerant stream, fixing the 
condensation pressure and allowing the desorber pressure to be set by the pump. A traditional 
ARWA with the same configuration and assumptions is simulated by simply giving no power 
to the compressor, in which case the compression process is accomplished solely by the thermal 
behaviour of the ammonia-water solution.  
The same external stream, high pressure at the condenser and low pressure at the evaporator and 
absorber as those of the traditional simulation are employed providing a partial validation of the 
hybrid numerical model. Both of these pressures are set constant while the desorber pressure 
varies. The pump outlet pressure (desorber pressure) covers the whole range from the absorber 
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to the condenser pressure. The desorber’s coefficient UA and its heat duty are calculated in order 
to provide a requested refrigeration load. The compressor power depends on the desorber 
pressure and the refrigeration load and is considered as maximal when the desorber pressure is 
equal to the absorber pressure. 
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Fig. 4. Schema of the hybrid ARWA numerical model. 
 
The difference of assumptions in the hybrid ARWA compared to the traditional simulation are:  
 The pump flow is 7.2 l/min of rich solution. 
 Isentropic efficiency of the compressor is 70% (Berlitz et al. 2001). 
 Minimal pinch of 5 °C is set in the desorber (between points 26 and 12-13) preventing 
an oversized desorber. 
 
 
 
Table 3 
Comparison of hybrid cycle thermodynamic properties for a 0.8 and 1.6 kW compressor 
power with a waste heat temperature of 60 °C and a refrigeration load of 10 kW. 
Compressor Wcomp (kW) 0.8 1.6 
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Pump Wpump (kW) 0.2 0.2 
Desorber 
(Waste heat) 
T26 in (°C) 60.0 60.0 
T27 out (°C) 54.2 54.8 
ΔT in-out (°C) 5.8 5.2 
?̇?26 (l/min) 33.8 33.8 
Qdes (kW) 14.1 12.7 
Evaporator 
(Cold 
production) 
T20 in (°C) 13.2 13.2 
T21 out (°C) 9.4 9.4 
ΔT in-out (°C) 3.8 3.8 
?̇?20 (l/min) 45.0 45.0 
Qeva (kW) 10.0 10.0 
Absorber T22 in (°C) 22.7 22.7 
T23 out (°C) 28.8 28.3 
ΔT in-out (°C) 6.1 5.6 
?̇?22 (l/min) 37.2 37.2 
Qabs (kW) 13.3 12.2 
Condenser T28 in (°C) 22.7 22.7 
T29 out (°C) 31.7 32.1 
ΔT in-out (°C) 9.0 9.4 
?̇?28 (l/min) 22.3 22.3 
Qcond (kW) 11.8 12.3 
 
Table 4 
Comparison of hybrid cycle internal properties for a 0.8 (left column) and 1.6 kW (right column) 
compressor power with a waste heat temperature of 60 °C and a refrigeration load of 10 kW. 
T1 (°C) 46.2 32.9 
T1' (°C) 91.5 121.8 
T2 (°C) 27.2 27.1 
T4 (°C) 5.6 5.6 
T5 (°C) 8.2 8.2 
T7 (°C) 27.7 27.7 
T8 (°C) 27.7 27.7 
T9 (°C) 45.5 32.9 
T11 (°C) 46.3 33.0 
T12 (°C) 52.2 37.9 
T14 (°C) 32.6 29.8 
T15 (°C) 32.7 29.8 
Pdes (bar) 8.1 5.4 
Table 3 and Table 4 show the results of a hybrid cycle computation with a low waste heat 
temperature constant of 60 °C and a refrigerant load of 10 kW at different compressor power. 
As shown in Table 3, an increasing compressor power (+0.8 kW) implies a decreasing desorber 
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(-1.4 kW) and absorber (-1.1 kW) heat duty while the condenser heat duty increases (+0.5 kW). 
The higher condenser heat duty is caused by a hotter vapour from the compressor (1’) needing 
to be condensed, see Table 4. 
3.3 Simulation results 
The COP value of the hybrid system based on the first thermodynamic principle is:  
 𝐶𝑂𝑃 =  
𝑄𝑒𝑣𝑎
𝑄𝑑𝑒𝑠 + 𝑊𝑐𝑜𝑚𝑝
 (1) 
Given that the quality of mechanical and thermal energies are different (Berlitz et al. 2001), the 
efficiency based on the second thermodynamic principle should be evaluated. It is assumed that 
the environment temperature 𝑇0, is the temperature of the cooling streams (considered as free) 
entering at the condenser (28) and at the absorber (22) (Bejan 2002). In order to evaluate the 
exergy flows of a system, equation (2) is used to calculate the equivalent temperatures Teq of the 
external circuits at the evaporator and the desorber (Khennich et al. 2014).  
 𝑇𝑒𝑞 =
ℎ𝑜𝑢𝑡 − ℎ𝑖𝑛
𝑠𝑜𝑢𝑡 − 𝑠𝑖𝑛
 (2) 
 
Carnot temperature coefficients are calculated by using the equivalent temperatures: 
 𝜃𝑒𝑣𝑎 = 1 −
𝑇0
𝑇𝑒𝑞𝑒𝑣𝑎
 (3) 
 
 𝜃𝑑𝑒𝑠 = 1 −
𝑇0
𝑇𝑒𝑞𝑑𝑒𝑠
 (4) 
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The exergy efficiency is defined in an absorption machine as the ratio between the exergy 
obtained from the evaporator and the exergy provided to the desorber (Cengel & Boles 2011). 
In a hybrid absorption machine the exergy efficiency also includes the compressor work: 
 𝜂𝑒𝑥 =
𝜃𝑒𝑣𝑎 × 𝑄𝑒𝑣𝑎
𝜃𝑑𝑒𝑠 × 𝑄𝑑𝑒𝑠 + 𝑊𝑐𝑜𝑚𝑝
 (5) 
Fig. 5 illustrates a three dimensional surface at a given refrigeration load. A high compressor 
power means a low desorber pressure. The sum of the five heat exchangers UA (UA Sum) 
represents the heat transfer rate of an installation. The upper dotted curve with no compressor 
power represents the working conditions of a traditional ARWA. This curve breaks up at low 
temperature at 74 °C because the minimal pinch temperature of 5 °C is reached inside the 
desorber. The temperature can’t be lower because the desorber can’t supply sufficient heat duty 
to meet the refrigeration load. A hybrid machine is necessary to operate at lower waste heat 
temperatures. This curve also shows a prohibitive increase in the UA sum while decreasing the 
temperature of the driven source. 
 
Fig. 5. Operating range of a hybrid cycle with a 10 kW refrigeration load. 
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Fig. 6. Effect of waste heat temperature (26) and compressor work on the UA sum of a 
hybrid cycle with a 10 kW refrigeration load. 
Increasing compressor power decreases the sum of UA, as shown in Fig. 6, thus reducing the 
installation size. It can be observed that the installation of a compressor is less advantageous 
when the temperature of waste heat is rising. For instance, at 70 °C the compressor’s installation 
allows a 38% reduction of the UA Sum, but only a 21% reduction at 100 °C. A hybrid 
installation with a sufficiently powerful compressor would be adaptable for a wide range of 
waste heat temperatures for given UA values. 
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Fig. 7. Effect of waste heat temperature (26) and compressor work on the exergetic 
efficiency of a hybrid cycle with a 10 kW refrigeration load. 
The exergetic efficiency increases with the decrease of the waste heat temperature, as shown in 
Fig. 7, becoming more significant at lower temperatures. The exergetic efficiency also decreases 
with the compression power, however the compressor is mainly employed to lower the waste 
heat temperature at the expense of increasing electricity consumption. For each waste heat 
temperature, the best exergetic efficiency is at minimum compression power. An optimum 
exergetic efficiency in this study is found at 62 °C of waste heat, where the value reaches 18.2%. 
Compared to the exergetic efficiency of the test bench simulation which has been calculated at 
12.1%, a 34% exergy efficiency increased is evaluated. 
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Fig. 8. Minimum compressor power which has to be supplied for different refrigeration 
loads. 
 
Fig. 9. Power which has to be supplied, at minimum compression work, with a 10 kW 
refrigeration load. 
Fig. 8 and Fig. 9 illustrate the minimum compressor power which has to be supplied at low 
temperature to meet the requested refrigeration load. When the desorber pressure reaches the 
absorber pressure (compression ratio of 2.4), the maximum compression work is reached; this 
limit is at 39 °C for a requested evaporator heat duty of 5 kW and 42 °C for 10 kW, see Fig. 8. 
Fig. 9 shows that the minimal compression work at 42 °C (1.7 kW of electricity) remains 
significantly inferior to the desorber heat duty (12.6 kW).  
1
1.2
1.4
1.6
1.8
2
2.2
2.4
38 48 58 68
C
o
m
p
re
ss
io
n
 r
at
io
 (
P
co
n
d
/P
d
es
)
Waste heat temperature (°C)
Refrigeration load = 10 kW
Refrigeration load = 5 kW
0
2
4
6
8
10
12
14
16
42 52 62 72
P
o
w
er
 (
kW
)
Waste heat temperature (°C)
Compression power
Desorption heat duty
 67 
 
Fig. 10. Desorber outlet conditions for a potential rectifier removal. 
The use of a compressor allows using lower waste heat temperatures and potentially the removal 
of the rectifier in certain conditions of pressure and temperature, as illustrated in Fig. 10. The 
desorber outlet temperature (12) is not related to the waste heat temperature, but only to the 
desorber pressure. The desorber pressure determines the required desorber heat duty, 
temperature and ammonia purity; Table 4 shows that at high compressor power, the desorber 
outlet temperature (12) is lower. The hybrid chiller without a rectifier will be restricted to a low 
desorber pressure under 6.3 bar, see Fig. 10. 
4 ECONOMIC ANALYSIS 
This economic analysis does not aim to give the overall price of a hybrid machine but to evaluate 
the cost difference between a hybrid machine and a traditional gas-fired ARWA. The gas-fired 
system is used when gas is available at relatively low price (Cengel & Boles 2011; Johnson-
Controls 2008). The two machines are assumed to only diverge in the price of the heat 
exchangers and the compressor. That is to say that the cost of expansion valves, pipes, pump, 
rectifier and electronics are kept constant, as are the set up and maintenance costs. The price of 
a direct fired heater is not taken into account in the gas-fired ARWA. 
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The heat transfer coefficient U is determined by numerous factors such as the material, the 
thickness, the geometry and the phases. In similar operating conditions an exchanger will 
operate with similar fluid phases, pressure and flow rates allowing U to be considered 
constant (Moran et al. 2003). In this study, a heat exchanger with a constant UA is considered 
for a given equipment. In order to obtain the price of a heat exchanger, correlations from the 
literature use the exchange area A as variable while the hybrid ARWA model provides the heat 
exchanger UA values. The experimental test bench heat exchanger areas A, in combination with 
the test bench numerical model UA values, are used to calculate the constant U coefficients (see 
Table 5).U coefficients are then used to calculate heat exchanger areas from the hybrid model 
results. 
Table 5  
Test bench and model heat exchangers properties. Areas are known and efficiencies U 
are calculated with test bench simulation data and Q=UA*LMTD. 
 Plat and frame heat exchangers Shell and tube heat exchangers 
 Condenser Desorber SHX Evaporator Absorber 
A (m²) 0.86 0.86 2.10 2.00 2.00 
Q (kW) 10.8 18.0 26.3 9.4 16.8 
LMTD (°C) 13.3 14.3 7.4 4.4 3.6 
UA (kW/K) 0.81 1.25 3.56 2.13 4.61 
U (kW/K-m²) 0.95 1.46 1.69 1.06 2.30 
The cost of each heat exchanger is calculated based on Equation (6) as the plate and frame 
correlation (Towler & Sinnott 2008) and Equation (7) as the shell and tube correlation (Biegler 
et al. 1997). Equation (8) is used as the compressor correlation (Burmeister 1997). 
 𝐶 = 1600 + 210 ∗ 𝐴0.95 (6) 
 
 𝐶 = 3 ∗ (
𝐴 ∗ 10.76
100
)
0.024
 (7) 
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 𝐶 = 61000 (
𝑊𝑐𝑜𝑚𝑝
100
)
0.79
 (8) 
These correlations must be adjusted with the cost index of the year when the correlations were 
edited and with the actual cost index of the current year (2015 is chosen) (Vatavuk 2002; U.S. 
Bureau of Labor Statistics 2015). C is the equipment cost and INDEX is the cost index at year 1 
or 2: 
 
𝐶1
𝐶2
=
𝐼𝑁𝐷𝐸𝑋1
𝐼𝑁𝐷𝐸𝑋2
 (9) 
An average electricity cost of 0.10 $/kWh is assumed for medium power sized company, 
although this value may vary across North America (Hydro-Québec 2014). A natural gas cost 
of 0.03 $/kWh (8 $/MMBTU) with a combustion efficiency ηcomb of 0.85% is assumed (U.S. 
Department of Energy 2012). 
The hybrid system is compared at low waste heat temperature to a gas-fired ARWA with an 
operational time of 1, 2 and 5 years. A 10 kW heat duty at the evaporator is requested for a 
waste heat temperature from 50 to 70 °C, as above this temperature range a simple ARWA can 
be employed, giving less interest to the study. For this range of available waste heat and if the 
use of an ARWA machine is chosen, these are the two solutions remaining. The gas-fired 
scenario implies heating the hot flow (26) to the 85 °C nominal test bench heat temperature. The 
input heat duty to drive the process must be equal to the desorber heat duty which is 15.8 kW at 
this temperature, adding a gas consumption cost. The hybrid configuration is determined at 
minimum compression power, see Fig. 9, adding a compressor and electric power consumption 
cost and giving for each waste heat temperature the lowest initial cost. 
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Table 6 
Gain of the hybrid cycle for a given period of time; hybrid configuration is calculated at 
minimum compression power. Study for a 10 kW refrigeration load. 
Cost ($) T26 (°C) 
Heat 
exchangers Compressor 
Initial 
Cost Energy/year 
Gain 
1 year 
Gain 
2 years 
Gain 
5 years 
Traditional         
Gas-fired  85 6820 0 6820 4878 / / / 
Hybrid         
Waste heat 
source 
70 7083 902 7986 158 3554 8274 22434 
60 7033 2538 9571 584 1543 5836 18717 
50 6968 4048 11016 1055 -373 3450 14919 
Table 6 calculates where the hybrid scenario is profitable. The initial cost is the addition of the 
component costs considered (heat exchangers and compressor). The lower the waste heat 
temperature is, the less the hybrid system is profitable compared to a gas-fired ARWA. A lower 
waste heat temperature (26) increases the consumption of electricity inside a powerful and 
expensive compressor. However, at high compressor power the hybrid machine could be driven 
without the use of a rectifier, which could reduce the initial cost. 
5 CONCLUSIONS 
The hybrid configuration decreases the required UA Sum, allowing the design of a more 
compact machine. It also allows using lower temperature for desorption purposes, expanding in 
this way the number of available lower quality heat sources. The lowest waste heat temperature 
attainable for a 10 kW refrigeration load is 42 °C. These improvements are possible at the 
expense of increased compression power supplied by electricity.  
Exergy efficiency is highly improved at lower waste heat temperature, making the hybrid cycle 
a thermodynamically efficient machine. In addition, the hybrid machine with a powerful 
compressor can work without a rectifier. Even though such a machine is more expensive than a 
traditional ARWA chiller because of the compressor cost, an economic analysis shows that in a 
certain scenario this configuration could be profitable in a few years using low waste heat 
temperature compared to a gas-fired ARWA. 
In future work, a modification of the actual test bench to implement the compressor and validate 
the model would be useful, as well as to validate the operation without a rectifier. This future 
work will also have to determine how to operate in starting and stopping conditions of the 
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ARWA. It could be interesting to compare the performance of this hybrid cycle with a 
configuration having a compressor between the evaporator and the absorber. Taking into 
account the heat losses and studying the control of the compressor in a varying environment are 
also worth considering. 
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CHAPITRE 6: CONCLUSION 
Le premier modèle validé par l’étude expérimentale de la machine à absorption traditionnelle a 
servi de base pour le modèle de la machine hybride. Cette dernière a pu être simulée dans des 
conditions connues et partiellement validées confortant les résultats obtenus. Ce modèle hybride 
de design à puissance de réfrigération constante fournit la plage de puissance de compression 
possible et son impact sur la machine. L’ajout d’un compresseur a permis d’obtenir les résultats 
attendus : une réduction de la surface d’échange totale nécessaire dans la machine, une 
augmentation de l’efficacité exergétique, une diminution de la température minimale de rejets 
thermiques utilisable et dans certains cas une amélioration de la qualité de vapeur à la sortie du 
désorbeur. 
Pour une machine avec des fluides ecoxternes donnés, le design le plus avantageux autant 
exergétiquement qu’économiquement sera d’équiper la machine hybride avec un compresseur 
fournissant la puissance minimale de fonctionnement. C’est-à-dire au-dessus de la température 
motrice où le compresseur est nécessaire (74 °C dans la présente étude) une machine à 
absorption traditionnelle sans compresseur est recommandée alors qu’en dessous et ce jusqu’à 
la température limite de fonctionnement (42 °C) le compresseur le moins énergivore est 
conseillé. En cas de rejets thermiques variables, un compresseur d’une puissance suffisante pour 
fonctionner à la température de rejet thermique la plus basse prédite est nécessaire. 
Dans les futurs travaux, l’étude du contrôle du compresseur sur une machine donnée lui 
permettant de s’adapter à une source de chaleur variable serait intéressante. Dans la même 
optique, l’étude de l’asservissement de cette machine en cas de variations de la température de 
refroidissement et de froid permettrait d’avoir une machine polyvalente. Une étude de 
l’augmentation de la puissance de réfrigération grâce au travail du compresseur pourrait 
également être effectuée. Enfin, comparer à un modèle équivalent, la configuration avec 
compresseur dans la zone haute pression et dans la zone basse pression permettrait de déterminer 
la technologie la plus avantageuse en fonction des conditions extérieures. 
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ANNEXE A. DONNÉES DE VALIDATION DE 
LA SIMULATION 
Cette annexe a pour but de compléter la validation de la simulation déjà effectuée dans l’article 
à la section 2.3 ainsi que la détermination des coefficients U des échangeurs effectuée partie 4. 
L’article se base sur le test dans les conditions de refroidissement à air et sur la simulation 
correspondante, l’ajout des données équivalentes en conditions de plafond radiant permet de 
constater que les résultats de la simulation restent proches et valides dans des conditions 
différentes. 
Tableau  A.1 : Résultats comparatifs des puissances entre les simulations et les données 
expérimentales 
 
  Refroidissement à air Plafond radiant 
    Test Modèle Test Modèle 
Désorbeur 
(rejet 
thermique) 
T26 in (°C) 86.7 86.7 87.3 87.3 
T27 out (°C) 78.7 79.2 78.6 80.4 
ΔT in-out (°C) 8.0 7.5 8.7 6.9 
?̇?26 (l/min) 33.8 33.8 33.7 33.7 
Qdes (kW) 17.5 18.0 16.9 16.9 
Évaporateur 
(production 
de froid) 
T20 in (°C) 13.2 13.2 19.3 19.3 
T21 out (°C) 9.5 9.7 15.2 16.1 
ΔT in-out (°C) 3.7 3.5 4.1 3.2 
?̇?20 (l/min) 45.0 45.0 46.7 46.7 
Qeva (kW) 9.4 9.4 9.7 9.6 
Pompe Wpompe (kW) 0.4 0.2 0.4 0.2 
Puissance fournie (kW) 27.3 27.6 27.0 26.7 
Absorbeur T22 in (°C) 22.7 22.7 22.3 22.3 
T23 out (°C) 28.4 30.4 28.8 29.2 
ΔT in-out (°C) 5.7 7.7 6.5 7.0 
?̇?22 (l/min) 37.2 37.2 38.0 38.0 
Qabs (kW) 12.3 16.8 14.3 16.2 
Condenseur T28 in (°C) 22.7 22.7 22.3 22.3 
T29 out (°C) 30.7 31.0 30.5 30.0 
ΔT in-out (°C) 7.9 8.3 8.2 7.7 
?̇?28 (l/min) 22.3 22.3 22.5 22.5 
Qcond (kW) 10.4 10.8 10.8 10.5 
Puissance évacuée (kW) 22.7 27.6 25.1 26.7 
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Tableau  A.2 : Résultats comparatifs des températures et pression internes 
 Refroidissement à air Plafond radiant 
 Test Modèle Test Modèle 
T1 (°C) 63.5 60.5 62.5 60.0 
T2 (°C) 28.8 27.2 28.7 29.1 
T4 (°C) 5.9 5.8 8.3 8.2 
T5 (°C) 8.8 8.2 11.6 9.8 
T7 (°C) 24.6 27.7 26.1 31.0 
T8 (°C) 24.6 27.8 26.1 31.1 
T9 (°C) 61.8 55.9 58.6 55.5 
T11 (°C) 67.9 63.8 67.5 62.8 
T12 (°C) 77.2 73.4 77.5 72.1 
T13 (°C) 69.7 63.8 69.0 62.8 
T14 (°C) 29.5 34.7 37.3 37.5 
T15 (°C) 29.8 33.1 34.3 33.5 
COP 0.54 0.52 0.57 0.57 
BP  5.1  5.7 
HP  12.3  12.7 
 
Tableau  A.3 : Comparaison des U obtenus entre les différentes simulations 
 Echangeurs à plaques  Echangeurs à tubes 
 Condenseur Desorbeur SHX Évaporateur Absorbeur 
Données expérimentales 
Surface (m²) 0.86 0.86 2.10 2.00 2.00 
Refroidissement à air : Données de simulation 
Q (kW) 10.8 18.0 26.3 9.39 16.8 
LMTD (°C) 13.32 14.33 7.38 4.42 3.64 
UA (kW/K) 0.81 1.25 3.56 2.13 4.61 
Résultats      
U (kW/K-m²) 0.95 1.46 1.69 1.06 2.30 
Plafond radiant : Données de simulation 
Q (kW) 10.8 16.9 31.1 9.7 14.3 
LMTD (°C) 15.89 14.30 10.78 7.25 4.13 
UA (kW/K) 0.68 1.18 2.88 1.34 3.46 
Résultats      
U (kW/K-m²) 0.79 1.37 1.37 0.67 1.73 
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